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 抄録                                       
 
内燃機関の熱効率を向上させるための手段として高膨張比サイクルは有効であり、様々
な研究がなされてきた。渡邉らは、圧縮行程長に対し約 1.5 倍の膨張行程長となる複リン
ク機構を用いた高膨張比エンジンで、全負荷運転における正味熱効率を同出力の従来型エ
ンジンに対し、2.9 ポイント向上することを実証した。しかし従来機構に対し複雑な挙動
となる複リンク機構は、慣性加振力による機関の振動と、機械系の騒音を低減することが
課題であった。そこで本論文は、慣性加振力と機械系騒音について議論した。 
まず、複リンク系の慣性加振力は、従来型機構と異なりクランク角 720 度を 1 周期と
して、その最大値の増加と広域な次数成分を有する特性を示した。またこの特性は、長短
行程のうち、長い膨張行程時におけるピストンの最大加速度に起因する事を示した。そこ
でピストンの最大加速度を低減させる、新たな複リンク機構を設計することで、慣性加振
力の最大値が低減し、高次の次数成分も低減することを実証した。しかしこの検討におい
て、長短行程長が短縮化したために膨張比が低下し、熱効率の向上代が低下した。そのた
め熱効率の向上と、慣性加振力の低減とを両立させる事が新たな課題となった。本論では、
数値計算を用いて両性能を成立することが可能であり、さらに慣性加振力は従来型機構に
対し低減することを示した。この検討結果から、複リンク機構の各設計変数の組み合わせ
について分析し、設計の指針を示した。 
次に、複リンク機構に起因する機械系騒音は、以下の 3 つの論点について示した。第１
に、無負荷運転条件で生じる打音である。数値計算および試験により、打音の発生状況を
分析した結果、複リンク機構の慣性力が複リンク機構を駆動するギヤの軸トルクに影響し
た歯打ち音であること示した。第 2 に複リンク式高膨張比エンジンによる熱効率向上と燃
焼騒音低減の両立について議論した。複リンク式高膨張比エンジンは、緩慢な燃焼特性に
も関わらず熱効率が向上する特性に加え、ピストン行程長に対してクランク半径を短縮化
しクランク軸を高剛性化することが可能なため、高負荷運転時の燃焼騒音が低減する事を
示した。3 番目の課題は、高負荷運転時の軸振動騒音である。リンク駆動ギヤの噛合い音
低減のため、噛み合い率を向上させるはすば歯車を使用した場合、軸トルクの特性により
クランク軸とエキセントリック軸が軸方向に振動し、打音が発生した。そこで潤滑用油圧
回路を利用し、軸方向振動を低減させる手法について示した。 
本研究の結果、複リンク式高膨張比エンジンは本来有している熱効率の高さに加え、慣
性加振力を従来型エンジン同等以下とすることが可能な事を示した。また、慣性加振力の
低減は、複リンク機構から生じるギヤ歯打ち音低減にも有効である事を示した。さらに、
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複リンク機構を用いることで、従来型機構に対し燃焼騒音を低減する優位な特性があるこ
とを示した。すなわち複リンク式高膨張比エンジンは、熱効率と振動、騒音の性能を従来
型エンジンに対して向上が可能である事を示した。  
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 Abstract                                     
 
The extended expansion engine improves thermal efficiency of internal combustion engine, and its 
study is ongoing recently. Dr. Watanabe et, al, developed a high expansion ratio engine using 
multiple linkage mechanism which enables about 1.5 times expansion stroke length compared to 
stroke length. Also brake thermal efficiency in W.O.T. driving mode was improved 2.9 point 
compared to a conventional engine of the same output. However, as the multiple linkage system 
takes complex behavior against the conventional mechanism, mechanical noise issue and vibration 
issue of inertia excitation are caused. Therefore, in this thesis, inertia excitation and mechanical 
noise are discussed and solved. 
 
At first, inertia excitation of multiple linkage system has the characteristics of increasing maximum 
value and wide range order components. These characteristics are caused by the maximum piston 
acceleration in the expansion stroke. Thus, a new multiple linkage system was designed in order to 
reduce the maximum piston acceleration and the reduction of the maximum inertia excitation in high 
order components were achieved. In this discussion, balancing the enhancement of expansion ratio 
and reduction of inertia excitation were found to solve. The optimum combination of each design 
parameter was examined by numerical simulations.  
 
Next, the mechanical noise caused by multiple linkage system was examined in three steps. First, the 
rattle noise under no-load and high rotational speed condition was examined. By conducting 
numerical simulations and experiments on the rattle noise occurrence, the rattle noise was found due 
to the linkage drive gear teeth clash noise which was affected by inertia force. Second, the 
improvement of thermal efficiency and reduction of combustion noise using the extended expansion 
linkage engine were examined. As a result, a new engine was found to improve thermal efficiency 
with mild combustion speed and also to increase the crankshaft stiffness in order to foreshorten its 
crankshaft radius. It directed reducing combustion noise under high load. Finally, shafts vibration 
noise under high load operation was examined. In case of applying helical gear to the linkage drive 
gear for increasing gear engagement ratio, the characteristics of the crankshaft torque caused the 
crankshaft and eccentric shaft to vibrate, leading to the rattle noise. As the shafts vibration could be 
controlled by oil hydraulic lubrication, the rattle noise was also reduced. 
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Through this study, the extended expansion linkage engine achieved to improve thermal efficiency 
and also to reduce the inertia excitation compared to the conventional engine. Furthermore, this 
engine realized much better characteristics against combustion noise.   
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第 1 章 序論                                   
 
1.1 研究の背景 
英国における産業革命以降、動力源の中枢を担ってきた内燃機関に対し、近年地球的な
温暖化に代表される環境問題、および化石燃料の有限性に関する課題に対応する技術開発
の重要性が増している。自動車等の移動体の他に、建設機械や発電機、その他幅広く用い
られる作業機械には、火花点火式内燃機関が多く用いられており、その熱効率向上は大き
な技術課題となっている。また作業機を扱う作業者やその周辺の人々の健康状態を保護す
る観点で、機器の振動、騒音の低減もまた重要な技術課題である。 
本論文は建設機械や発電機、作業機械に用いられる汎用エンジンの中でも、使用される
台数の主流を占める 3.5 kW 出力帯に着目し、熱効率向上が可能な複リンク式高膨張比エン
ジンの振動、騒音特性について研究結果を報告するものである。 
 
1.1.1 地球温暖化と温室効果ガス低減の課題について 
近年、温室効果ガスの排出によって、地球の平均気温上昇傾向が明らかになってきており、海
面上昇など副次的な影響が懸念され、地球的な環境問題となっている。これまで温室効果ガスで
ある二酸化炭素（CO2）排出と地球温暖化の因果関係については様々な議論がなされてきたが、
図 1-1(1-1)、2(1-2)に示すように 1950 年以降の地球的気温上昇と CO2 総排出量の増加との相関関
係は、過去 200 年のデータを分析していくと客観的に捉えられてきており（1-1）、その排出量低減は
喫緊の課題となっている。また図 1-3(1-3)に示すように日本にける CO2 排出要因は、発電等のエネ
ルギ転換時に排出する比率が主であるが、自動車等の運輸、建設、産業など内燃機関を用いる事
によって排出する分野も広く、全ての内燃機関を対象に熱効率を向上させることは、持続可能な産
業・経済活動にとって重要である。 
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Fig.1-1 Global temperature index, 1850 to present(1-1) 
 
 
Fig.1-2 Global CO2 emissions from fossil-fuel burning, cement manufacture,  
and gas flaring: 1751-2011(1-2)  
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Fig.1-3 Japan CO2 emission ratio in 2011(1-3) 
 
1.1.2 原動機の将来的な燃料資源 
原動機に用いられる将来的な燃料資源の見通しについては、これまで石油、天然ガスといった
化石燃料の枯渇が問題となっていた。そこで CO2 排出低減しつつエネルギを得る有効な手段とし
て、原子力発電の活用による電動化への移行が考えられていた。しかし 2011 年の福島原発事故
以降、原子力発電のリスク回避のため開発が鈍化し、電動化へ変換することによる CO2 削減のシ
ナリオに翳りが見えている。他方 2010 年以降のシェールガス、シェールオイルの商業化に伴い、
北米では化石燃料に対する楽観的な見方が広がりつつある。また近年の資源埋蔵調査技術の向
上に伴い、これまで考えられていた以上に利用可能な石油総量が年々増加し、図 1-4 に示すよう
に今後も使用量は増加すると予想されている（1-4）。また、2014 年に OPEC は石油産出量の増加を
決定し、エネルギあたりのコスト優位さを背景に、今後も石油依存の体制が続くものと思われる。そ
の他図 1-5 に示すように、化石燃料として埋蔵量および生産コストともに他の化石燃料に対して優
位な石炭は、中国を中心に依然として主なエネルギ源となっているが、硫黄酸化物の排出など、こ
れまで OECD 諸国が 1970 年代に課題としていた大気汚染が再び深刻化している。 
化石燃料の資源獲得競争は、今後各国で熾烈化すると予想されるが、地球規模で鑑みるとそ
の総量についての懸案は縮小しているため、これまで産業機械や輸送機械で用いられてきた内燃
機関が、今後数十年も持続的に主要な動力源として使用されると予想されている。しかし、今後も
化石燃料を使い続けることで、CO2 の排出による温暖化がより深刻化すると考えられるため、高効
率な動力源の研究開発は、継続的な課題となっている。 
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Fig.1-4  World liquid fuels production by region and type, 1990-2040 
 (million barrels per day) （1-4） 
 
 
Fig.1-5  World coal consumption by region, 1980-2040 (quadrillion Btu) （1-4） 
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1.1.3 作業用内燃機関の排気ガス規制 
内燃機関は、化石燃料を使用し窒素酸化物（NOx）、一酸化炭素（CO）、CO2 等を排出するこ
とから、1970 年頃より地球環境に及ぼす影響が問題視され、各国・地域では排出ガス成分の規制
や、自動車における燃料消費量規制などが施行されている。その規制値は、年を追う毎に排気ガ
スの浄化率を高めつつ、低燃費化すなわち内燃機関の熱効率向上を促し、社会的な要求項目と
なっている。本研究で対象とする作業機械用の内燃機関に対する各国・地域の排ガス規制は、
主に窒素酸化物と炭化水素（HC）を対象としている。代表的なものとして、1980 年代に
米国のカリフォルニア州大気資源局（C.A.R.B.：California Air Resource Board）や政府環境
保護庁（E.P.A: Environmental Protection Agency）がノンロード火花式点火機関に対し制定し
た排気エミッションガス規制が挙げられる。その他欧州機械指令および中国 GB 規制、そ
してインド政府においても E.P.A.を参照しながら、各地で規制値を制定している（図 1-6）。
近年は、燃料消費率や、一酸化炭素・二酸化炭素排出に対しても徐々に規制が設定されつ
つある。その一例として、米国の消費者製品安全委員会（C.P.S.C.: Consumer Product Safety 
Commission）が小型発電機に対して、一酸化炭素中毒や酸素欠乏症から消費者を保護する
観点で CO および CO2 の排出規制を検討中である。これまでの作業機用内燃機関は、排ガ
ス浄化触媒等を装備していないものが多く、NOx の低減のために圧縮比を低く、空燃比を
ガソリンの理論空燃比である 14.7 よりも低い、燃料リッチに調整する傾向であった。しか
し CO および CO2 の規制値が制定されることで、機関の熱効率を向上させる技術が今後重
要視されることが予想される。 
 
 
Fig.1-6  Emission regulation value of the displacement for 80 to 225 cm3 in C.A.R.B., E.P.A., 
EU and 99 to 225 cm3 in India  
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1.1.4 熱効率向上技術 
内燃機関の熱効率向上に対する社会的要求に対し、各産業界ではエンジン製造会社の研究
開発や、産・学・官の取組が各地で行われてきた。その結果図 1-7(1-6)に示すように、主に自動車に
用いられる点火式火花機関において、年々熱効率が向上されてきた。1980 年代には最大値で 30
～33 ％であった正味熱効率が、2010 年を過ぎて 39%近くまで向上し、既に市販化されている。
内燃機関の燃費低減・熱効率向上は、今後の動力源開発において必須の課題であるが、熱
効率を向上させるため高圧縮比、燃焼改善といった研究(1-7)(1-8)が多く行なわれている。例
えば吸気流れのスワール比やタンブル比を適切に設定する燃焼室形状やバルブ配置により、
燃焼前の筒内燃料分布をより均一化させる。それにより、着火後の火炎伝播速度が急速化
することで燃焼を促進することが熱効率向上に繋がる。また近年の熱効率を向上する主要
な技術要素を図 1-8(1-6)に示す。自動車用機関へは様々な制御機構が組み込まれ、電動補助動
力や自由度の高い可変動弁機構などは代表的である。また過給直噴によるダウンサイズエンジン
も、近年適用が増えている。その他、高圧縮比化やスモールボア化の適用などが挙げられる。しか
しこれらの技術は、本研究で対象とする 3.5 kW クラスの作業用内燃機関に対して技術的には適
用可能だが、重量、サイズ、そして導入コストを考慮すると現状適用が困難となっている。またダウ
ンサイズコンセプトは、自動車用機関のように通常運転時の負荷率が低い用途には有効な手段で
ある。しかし作業機械は、用途に応じて必要な出力の機関を選択するため、運転時の負荷率が比
較的高いことから有効な手段となりにくい。希薄燃焼については、前述したように NOx を低減する
ために燃料リッチで空燃比を調整する事が多いとともに、燃料供給を多くはキャブレターを使用す
る。空燃比を検知するセンサーや制御ユニットを装備していないため、希薄燃焼の適用が難しい。
その中において、電子制御を伴わなくとも適用可能な高膨張比熱サイクル（Atkinson cycle）は、本
研究において注目した技術であるが、詳細は 1.2 節にて説明する。 
 
 
Fig1-7 Thermal efficiency process of gasoline engine (1-6) 
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Fig.1-8 Each loss factor and its countermeasure under maximum thermal  
efficiency operation(1-6) 
 
1.1.5 熱効率向上に伴う燃焼騒音の問題 
前述した様に熱効率を向上させるため、高圧縮比、燃焼改善といった熱効率向上の手段
は，燃焼時の最大筒内圧(Pmax)や最大筒内圧変化率(dP/dθmax)を増加させる傾向にあり、燃
焼に起因するエンジンの機械系騒音，いわゆる燃焼騒音の増加が知られている。そのため
燃焼改善と燃焼騒音はトレードオフの関係にあると考えられてきた。 
本論では 3.5 kW クラスの空冷汎用エンジンを研究対象としているが，自動車や二輪車
用エンジンに比べ Pmax、dP/dθmax は低い傾向である。Pmax等が低い傾向にある要因の一つは、
圧縮比が 8.5 前後に設定されていることが挙げられる。開発途上国などで、オクタン価の
低い燃料が使用されることを想定しての措置であることや、空冷エンジンであるため燃焼
室周辺の冷却性によりノッキングや異常燃焼への対応となっている。また前述したように、
各国・地域の排ガス規制のために空燃比を燃料リッチな条件でセッティングし、点火タイ
ミングは MBT（Minimum advance for the best torque）に対し遅角点火していることからも
Pmax が比較的低い要因となっている。しかし今後はストイキまたはリーンな条件で燃費向
上や燃焼安定性が要求され、汎用エンジンにおいても熱効率を向上させる対応のために，
燃焼の急速化が促進していくと予想される。 
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以上の様な背景もあり、これまで作業機用汎用内燃機関に関する燃焼騒音の研究例はほ
とんど無かった。しかし、自動車や二輪車用エンジンを対象とした研究が 1980 年頃より
行われてきた。その主な研究概要について、次に記載する。 
1981 年に HAYASHI らの研究（1-9）において、IN-LINE4 気筒エンジンにおける燃焼騒音の
発生要因は、最大燃焼圧力時にクランク軸またはメインジャーナルが曲げ変形し蓄えられ
る歪エネルギが最大圧力後に開放され、クランクケース等が減衰自由振動を起こした結果
生じる音である、としていた。そのため、クランク軸やメインジャーナルの曲げ剛性を高
めることが重要であるとしていた。 
 
 
Fig.1-9 Crankshaft deformation affected the combustion force（1-9） 
 
Fig.1-10 Direction of bearing cap vibration（1-9） 
 
Blue circle; It is Pmax timing. 
Each vibration direction of 
crank case was measured to 
maximum acceleration after 
Pmax; red circle. 
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その後 1990 年代には、クランク軸の捩じり変形に起因する燃焼騒音が問題となった。
片野ら（1-10）は、燃焼騒音（クランク打音）発生とクランク共振に相関が見られ、打音発生
時には、１次の捩りモードが発生していることを明らかにした。クランク軸に取り付けら
れるフライホイール(FW)に、捩じりダンパーを適用することで燃焼騒音を低減させた事例
について述べている。 
2000 年頃には、センサー技術と計測ソフトウェアの進歩により、細部の詳細な挙動解
析が可能になってきた。J. Nehl ら（1-11）は、IN-LINE4 気筒エンジンのメインジャーナルにお
ける設定隙間量に対する、燃焼騒音の発生傾向を分析した。その結果によると、設定隙間
を広め（Large）に設定した場合は、クランク軸の変形挙動量が増加する傾向になるため燃
焼騒音が増加した。設定隙間を狭目（small）に設定した場合でも燃焼騒音は増加傾向にな
り、その要因はクランク軸振動がクランクケースへ伝達しやすくなるためだとしていた。
そのため両方の燃焼騒音要因を程よく低減できる、中間隙間設定領域(medium)があるとし
ていた。 
 
 
Fig.1-11 Variation of radial main bearing clearance: principle relationship noise clearance (1-11) 
 
また、齋藤らの研究（1-12）では、2 輪車用エンジンのメインジャーナルにボールベアリン
グが用いられることが多いことから、ボールベアリングの振動伝達特性に着目した。単気
筒エンジンを想定し、クランク軸からの入力に対するボールベアリングの伝達特性を検証
するため、ボルトの破断を利用した手法を用いた。本手法は燃焼圧力に相当する入力を、
クランクピンに設置したボルトを引張ることで模擬した。そして最大燃焼圧後の圧力の低
下については、引張られたボルトを破断させることで模擬した。こうして得られたボール
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ベアリングの伝達特性を用いて、ボールベアリング含むクランク軸周辺の挙動を数値シミ
ュレーションにて再現する取り組みを行なった。 
2000 年後半になると、過給ダウンサイジングや HCCI 燃焼の実用化研究などにより、自
動車用機関においても高負荷領域や超急速燃焼における燃焼騒音の低減が再び課題となっ
てきた。多くはこれまでの各研究成果により、燃焼騒音に対し最大筒内圧変化率 dP/dθmax
を代表パラメータと設定し、その上限値を規定する事で燃焼騒音と熱効率の両立を検証し
ている。芝池ら（1-13）は、予混合ディーゼルエンジンにおいて、最大筒内圧変化率以外の燃
焼パラメータの影響を重回帰分析によって検証した。その結果、最大熱発生量と燃焼期間
の影響および各々が影響を及ぼす周波数帯について示したが、今後燃焼パラメータを如何
に制御できるかが課題であると思われる。 
 
1.1.6 作業機械・発電機の騒音 
自動車、2 輪車に限らず、作業機分野においても、作業者保護および周辺環境へ与える
影響の観点から、騒音の低減に対する社会的要求が高まっている。また OECD 諸国地域の
中でも EU 騒音指令(1-14)を主に、インド、中国において、騒音に対する規制が施行されて
いる。特にインドは発電機に対して独自の規制を設け、その要求騒音レベルは世界的に最
も厳しく設定されている。その背景には、国内の電力事情が関係している。インドでは送
電インフラが十分ではないため、日常的に停電が発生する。そのため図 1-12 に示すように
各家庭や店舗、企業では停電対応用の発電機を所持している事が多い。停電時にはそれら
発電機が一斉に始動し、軒先やベランダなどでも運転されるため、騒音を初め CO の排出
に対しても厳しい規制を設けている。 
 
 
Fig.1-12 Usage of generator in India 
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欧州騒音指令は、作業機械に対して騒音ラベルを貼り付けることで、顧客に対し騒音の
レベルを提示し、より良い製品を購入できる環境を整備している。地域によっては、使用
する機器の騒音レベルを限定することや、使用する時間帯を制限する措置がとられている。
また発電機や歩行芝刈り機など特定の機器に対しては、騒音規制を制定し各製造会社に品
質維持のため抜き取り検査等を要求している。騒音の測定条件としては、発電機が特徴的
である。欧州および日本(1-15)、インドにおける騒音測定運転モードは、各機器の 75％定格
出力を代表値としている。そのため機器に搭載される機関の騒音は、高い負荷率条件にお
いて低減する事が要求されるため、前述した燃焼騒音や排気音などへの対応が必須である。 
一方近年の日本では、家庭用熱機器、コージェネレーションシステム等への騒音につい
て関心が高まっている。その背景として、年々増加する民生（家庭）部門の消費エネルギ
が、エネルギ消費全体の伸びの大きな要因となっており、エネルギ供給側においても CO2
排出量の少ないクリーンな燃料への転換を推進する必要がある。単一の燃料種から熱エネ
ルギと電気エネルギとを供給できるコージェネレーションシステムは，高効率なエネルギ
供給システムであり、CO２などの温室効果ガスを低減する手段として有効だと考えられる。
しかし、日本におけるコージェネレーションシステムの機器は主に屋外スペースに設置さ
れ、運転は長時間、深夜や早朝などでも稼動しており、屋内および近隣の環境騒音に対し
影響を及ぼす要素の一つとなっている。図 1-13 には、内田らによる調査結果として日本の
住環境別(昼間)の環境騒音レベルを示した(1-16)。この結果によると、都心の高層住宅を除く
昼間の室外騒音レベルは、概ね 45 dB(A)以下となる。そのためこうした機器の運転騒音レ
ベルとしては、昼間の室外騒音レベル 45 dB(A)以下とすることが一つの目安であると考え
られ、あらゆる設置環境へ適応するには、更なる騒音の低減が要求として高まっている。 
 
 
Fig.1-13 Noise level of residential areas in Japan 
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1.1.7 作業機械・発電機の振動 
騒音と同様に、作業機械や発電機に対する振動の低減は、作業者保護および周辺環境へ与
える影響の観点から、社会的要求が高まっている。作業機械の振動については、作業者が
直接触れるため、手の痺れや血行不良による白露病へ進展する可能性がり、労働衛生上の
課題である。そのため欧州機械指令(1-17)では、機器の振動レベルにより連続運転が可能な
時間を規定し、作業者の健康を保護する取り組みを行なっている。 
造園、建設、土木作業に用いる作業機械の振動が生じる要因は、搭載される内燃機関に拠ると
ころが大きい。本研究で対象としている 3.5 kW クラスの機関は、その多くが排気量 200 cm3 以下
の 4 ストローク単気筒である。その理由は、エンジンサイズのコンパクト性と、簡素な部品構成によ
る整備性、互換性、低コスト化などの顧客要因と、排ガス規制に対応する社会要因とがある。このた
め、振動を低減させる機構、例えば回転バランサー等の慣性力を低減する機構は無く、クランク軸
カウンターウェイトを設定することで、小型、軽量化を狙った設計になっていることが多い。また単気
筒 4 ストローク機関においては、慣性力以外の振動要素としてエンジントルクが挙げられる。燃料
の燃焼間隔が 2 回転に 1 度のため、多気筒機関、例えば 4 気筒機関に対して出力軸におけるト
ルクの変動が図 1-14 に示すようになり、回転バランサー等の対応では難しく、エンジン振動は多
気筒機関に対して増加する傾向となる。 
 
 
Fig.1-14 Torque comparison of single cylinder engine and inline 4 cylinder engine 
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次に、エンジンの作業機械への取り付けは、一例を図 1-15 に示す。エンジンの出力端（PTO
軸：Power Take Off shaft）へ直接作業部を取り付ける機器や、ゴム製 V ベルトにより出力を取り出
す機器などが主なものである。このため機関の振動を減衰するゴムマウント等で接続すると、ベルト
張力や、芝刈りの仕上げ性、道路工事などで使用されるランマーに要求される振動耐久性等へ影
響するため、多くの作業機械はエンジンを直接フレームに接続している。すなわち、エンジンの振
動は作業者へ直接伝達することから、エンジンの設計初期段階で慣性加振力の検討をすることが
重要となる。 
 
 
Fig.1-15 Engine direct mount conditions 
 
次に発電機は、前述した様に低騒音化の要求があるため、機関の振動が発電機の構造体へ
伝播し、騒音となる事を防止する措置が必要である。発電機の振動が大きいと、運転中に本機が
移動し、排気口の位置が変化することで換気が悪化し CO 中毒となる可能性がある。そのため発
電機は、振動源であるエンジンに対してゴムマウントを設定することに加え、エンジン本体の振動を
低減する事が望ましい。また家庭用のコージェネレーションシステムなどは、機器の振動が家屋へ
伝播することにより、100Hz 以下の低周波騒音が発生することが問題となってきている。低周波数
の騒音は、機関の振動に拠るところが大きく、ゴムやコイルスプリングを使用したエンジンマウントの
設置がほぼ必須となっている。 
 
 
1.2 研究対象とする内燃機関 
1.2.1 発電機や作業機械に使用される 3.5 kW クラスの汎用エンジン 
船舶用や作業機械、発電機など用途が多岐に渡る出力 19 kW 未満のエンジンを、汎用エンジ
ンと総称する。4 ストローク方式が主流であるが、主に排気量が 80cm3 以下の携帯式機関では 2 ス
トロークが主流である。燃焼方式は、圧縮着火式と火花点火式がある。冷却方式は水冷式と空冷
式、またはオイルクーラーを搭載したものがあるが、構造が簡易な空冷式が主流である。気筒数は
単気筒から V 型 2 気筒が主流である。動弁機構は、1980 年代頃まで側弁（SV；Side Valve）方式
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が主流であったが、近年は頭上弁（OHV；Over Head Valve）方式や OHC（Over Head Camshaft）方
式を用いている。前記したように本研究で対象とするのは、小型汎用エンジンの中でも世界的に多
様な用途に使われ、年間に生産される量も多い出力 3.5 kW クラスとした。その理由として、本クラ
スで熱効率を向上させると共に多くの用途に適応できる機関を提案することが可能であれば、他の
出力帯への適応や用途を拡大する事が期待できるためである。なお本クラスの機関として、代表的
な諸元を表 1-1(1-18)に、外観を図 1-16 に示した。その構成の特徴は、空冷、単気筒の構成であり、
それに燃料タンク、エアクリーナ、排気マフラーが一体で構成されている。エンジン始動は、リコイ
ルというグリップ付きロープを引っ張ることで、クランク軸を手動で回転させる方式が主である。燃料
供給方式は、気化器（キャブレター）が用いられる。機関の運転回転数の調整は、遠心重錘式や
電子制御機構などがある。主運動系の特徴としては、ストローク/ボア比が 0.8 程度の傾向であり、
1.0 以上が主流の自動車用機関とは傾向が異なる。その要因は、機関の小型化の為である。圧縮
比は、1.1.4 でも述べたが、8.5 前後である。その他、潤滑方式は、オイルポンプ等を用いた強制潤
滑方式が用いられる場合もあるが、多くはコネクティングロッドに取り付けられるスリンガーと呼ばれ
る跳ね掛け棒や、カムギヤによってクランクケース内のオイルを撹拌する、飛沫潤滑方式が主流で
ある。このときクランク軸の軸受けは、転がり軸受けを用いる事が多い。 
 
 
Fig.1-16 Mechanism of 3.5 kW class general purpose engine  
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Table1-1 Engine specification of typical general purpose engine 
Engine type 4-stroke single cylinder 
OHV petrol engine 
25° inclined cylinder 
horizontal shaft 
Cylinder sleeve type Cast iron sleeve 
Bore x Stroke 68 x 54 mm 
Displacement 196 cm³ 
Compression ratio 8.5 : 1 
Net power 4.1 kW ( 5.5 HP ) / 3600 rpm 
Cont. rated power 3.3 kW ( 4.4 HP ) / 3000 rpm 
3.7 kW ( 5.0 HP ) / 3600 rpm 
Max. net torque 12.4 N・m / 1.26 kgf・m / 2500 rpm 
Ignition system Transistorized 
Starter Recoil (el. start optional) 
Fuel tank capacity 3.1 Liter 
Fuel cons. at cont. rated power 1.7 L/h - 3600 rpm 
Engine oil capacity 0.6 Liter 
Dimensions (L x W x H) 321 x 376 x 346 mm 
Dry weight 16.1 kg 
 
1.2.2 アトキンソンサイクル機関 
1.1.4 節にて述べたように、熱効率を向上させる手段として、本研究ではアトキンソンサイクルに
着目した。アトキンソンサイクルの歴史は、1890 年に英国のジェームス・アトキンソン氏によって提
唱され、図 1-17 に示すような、アトキンソン氏が開発した 2 号機関(1-19)において実用化された。アト
キンソンサイクルとは、4 ストローク機関において吸入する混合気容積に対し、燃焼後の膨張容積
を拡大させる高膨張比熱サイクルである。氏の 2 号機関は、吸気/圧縮容積と膨張/排気容積の違
いを、複リンク機構を用いる事で幾何学的に高膨張比サイクルを行なうことを考案した。 
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Fig1-17 James Atkinson’s No.2 engine(1-19) 
 
Table1-2 Specification of Atkinson’s No.2 engine 
Bore [mm] 242 
Stroke Intake [mm] 160 
Compression [mm] 128 
Expansion [mm] 280 
Exhaust [mm] 315 
Displacement Intake [cm3] 7360 
Compression [cm3] 5890 
Expansion [cm3] 12880 
Exhaust [cm3] 14490 
Maximum output [kW] 4.4 
 
 
その後第 2 次世界大戦前までに、高膨張比熱サイクルを幾何学的に実現する、定置型発動機
等への実用例がいくつかある。例えば仏国シトロエン社の、アンドローエンジンが挙げられる。埼玉
県さいたま市に拠点を置く、国立研究開発法人農研機構生物系特定産業技術研究支援センター
の資料館(1-20)にてアンドローエンジンは保存されており、その仕様を表 1-3 に、図 1-18 に外観を
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示す。リンク機構の挙動を図 1-19 に示す。各行程長は非等長であり、上死点の位置は一致せず、
排気上死点に対し圧縮上死点は約 9 mm 低くなる。吸気行程に対する膨張行程の行程長比は、
2.19 であり、当時としては非常に高い熱効率を記録したとされている。内部を観察すると、複リンク
機構を駆動するギヤは、図 1-20 に示すようなダブルヘリカルギヤを用いている。これについては本
論第 3 章にて議論するが、騒音振動の対策として適用されたと推測される。しかし、幾何学的にア
トキンソンサイクルを実現する内燃機関は、機構的な複雑さと大きさ、重さに加え、恐らくは振動お
よび騒音が他の内燃機関に対し増加し、内燃機関の主流になりえなかったと推測される。 
 
Table1-3 Specification of “MOTEUR ANDREAU type A”(1-20) 
Bore [mm] 75 
Stroke Intake [mm] 51.5 
Compression [mm] 42.9 
Expansion [mm] 112.7 
Exhaust [mm] 121.3 
Displacement Intake [cm3] 227 
Compression [cm3] 189 
Expansion [cm3] 498 
Exhaust [cm3] 536 
Rotational speed [RPM] 1300 
Compression ratio [ - ] 5.25 
Maximum output [kW] 2.98 
Fuel consumption [g/ps・h] 173 
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Fig. 1-18 “MOTEUR ANDREAU type A” 
 
 
Fig.1-19 Linkage motion of “MOTEUR ANDREAU type A” (1-21) 
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Fig.1-20 Double helical gear in “MOTEUR ANDREAU type A” (1-21) 
 
その後のアトキンソンサイクルは、1947 年米国の Ralph H. Miller 氏により図 1-21(1-22)に示す動
弁機構の動作により擬似的に高膨張比サイクルを実現する手法、いわゆるミラーサイクルが提唱さ
れた。ミラーサイクルは主に吸気早閉じ、または吸気遅閉じの 2 つの手法があるが、各々優劣があ
り適用される内燃機関の特徴および目的により使い分けられている。早閉じの場合、吸気弁の開
放期間が短く弁の最大リフト量が低下するため、高回転での出力低下が著しい。それに対し遅閉
じの場合、弁の最大リフト量は拡大できるが、吸気ポートやマニホールドへの吹き返しなどの課題
がある。本手法は自動車用エンジンにおいて、1990 年代株式会社マツダのユーノス 800 に搭載さ
れた KJ-ZEM エンジンで採用された。また 1990 年以降の動弁機構の開発競争により、自動車各
社において市販車に可変動弁機構が搭載されるようになり、ミラーサイクルの課題である排気量あ
たりの最大出力低下に対し、最大出力時は従来のバルブタイミングとし、主にクルーズ運転などパ
ーシャル領域にミラーサイクルとして燃料消費量を低減する手法などが用いられるようになってきた。
このミラーサイクルは自動車用内燃機関の他、コージェネレーション用内燃機関等、広く採用され
ている。 
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Fig.1-21 Schematic diagram of Otto and Miller cycle(1-22) 
 
 
1.3 研究の目的 
本研究は、出力 3.5 kW クラスの小型汎用エンジンの機関熱効率を向上させる手法として実証
されてきた、往復内燃機関に複リンク機構を適用し、圧縮比よりも膨張比を高める高膨張比機関に
関して、その振動および騒音の特性を明らかにする事を目的とする。 
その背景としては、前述した様に小型汎用エンジンにおいても世界的に騒音・振動の低減に対
する社会的要求が高まっており、複リンク式内燃機関の実用化においても例外ではない。挙げら
れる課題として、まず振動に関しては、これまでのピストン・コネクティングロッド・クランク軸機構に
対し、アトキンソンサイクルを幾何学的に実現し交互に長・短のストロークを繰り返すため、機構の
挙動が全く異なり、系から生じる慣性加振力すなわち振動の特性が変化する。次に機関からの騒
音については、従来機構に比べて可動接続部が増え、また複リンク機構を駆動する為にギヤを用
いていることから、それらに起因する機械系騒音が発生すると予想される。 
こうした機構の慣性加振力や騒音について論じた文献は少なく、日産自動車の Takahashi らの
研究（1-23）では、本研究で扱う複リンク機構に近い、図１-22 に示すようなマルチリンクを組み込むこ
とで上死点のピストン位置を変化させ、運転条件に合致する理想的な圧縮比を得る、可変圧縮比
排気量機構として使用し、慣性力の低減や研究用機関を実装した試験機の騒音および振動を検
証し、エンジンの放射音レベルは、高負荷域での騒音低減が可能である事を示していた。 
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Fig.1-22 2.0L Turbocharged VCR(Variable Compression Ratio) Engine(1-23) 
 
本節ではまず、研究対象の複リンク機構、および、これまで実証されてきた熱効率に関する研
究結果概要を以下に記す。 
 
1.3.1 複リンク機構を用いた高膨張比熱サイクル機関 
本研究対象として議論する複リンク機構の構造図を、図 1-23 に示す。従来のピストン・コネクテ
ィングロッドとクランク軸との間に 4 節の複リンクを構成し、複リンクの姿勢を制御するため複リンク端
をエキセントリック軸と称する副クランク軸と接合する。このエキセントリック軸を、クランク軸の 2 回
転で 1 周期の動作とすることで、長短のピストン行程長を交替で動作する事が可能となる。エキセ
ントリック軸の初期位相の定め方により、長短行程の上死点を一致することができる。このうち短い
行程長を吸気・圧縮行程とし、長い行程長を圧縮・排気行程とすることで高膨張比熱サイクルを実
現する事ができる。本機構のクランク角度に対するピストン変位の関係については、図 1-24 に示
す。なお各章において、使用する複リンク機構の諸元を都度示す。 
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Fig.1-23 Structure of multiple linkage system 
 
 
Fig.1-24 Piston movement of multiple linkage system 
 
1.3.2 複リンク式高膨張比エンジンの熱効率に関する研究概要 
アトキンソンサイクルとミラーサイクルは互いに高膨張比サイクルであるが、渡邉らはこれらを作
業機用小型内燃機関に採用した場合の優位性について、数値計算を用いて検証している（1-24）。
作業機用内燃機関は自動車用内燃機関と異なり、作業時のエンジン負荷率が全開出力の 50 %
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以上になることが多いため、全負荷での検討を行い図 1-25 に示す。その結果によると、同径ボア
および膨張行程長を同じとし、圧縮比に対する膨張比を同等としたミラーサイクル機関と比較した
場合、ミラーサイクルはアトキンソンサイクルに対し主に吸気・圧縮行程におけるポンピングロスに
差が生じ、熱効率でやや劣ることが示された。この差は、吸気早閉じおよび遅閉じ、どちらのミラー
サイクルでも生じる。これより幾何学的に高膨張比サイクルを実現させることの優位性を示したが、
複リンク機構を用いた場合、部品数、回転摺動部数が増加し、摩擦損失の増加が予想された。こ
れに対し古賀ら（1-25）は複リンク機構におけるシリンダーの配置をクランク軸中心からオフセットし、
数値解析上ピストンに作用する側力による摩擦損失が最小になるように配置することで、摩擦損失
の総量が従来型機構と同等となることを示した。またその試作機を用いた実験では、図 1-26 に示
すようにエンジン回転数 3060 rpm 時の全負荷運転において正味熱効率 28.2 %となり、同出力帯
の従来型機構が 25.3 %であったことから 2.9 ポイント向上することを示した。これらの結果より、複リ
ンク機構を用いたアトキンソンサイクルエンジンが理論的、実験的に内燃機関の熱効率向上に有
効な手段であることが示された。 
 
 
Fig.1-25 Calculated work and loss of each stroke 
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Fig.1-26 Measured brake thermal efficiency 
 
1.4 各章の概要 
各章の概要は以下のとおりである。 
 
第 1 章 序論 
本研究において、複リンク式高膨張比エンジンを対象としている背景について述べる。内燃機
関の熱効率向上と、作業機械や発電機における騒音、振動低減に対する、社会的要求の高まりに
ついて記述する。また、過去の複リンク機構を用いた高膨張比エンジンを紹介する。最後に本研究
で取り上げるエンジンの機構と、過去の熱効率向上に関する研究の概要を記す。 
 
第 2 章 慣性加振力の特性評価と低減手法 
複リンク機構の慣性加振力を定式化し、従来型機構と比較する事で計算による特性評価を行
なう。次に実際の試験機を用いて、実測結果と計算による評価との相関を検証する。その結果に基
づき、従来とは異なる慣性加振力を引き起こす要因を抽出する。最後に、複リンク機構の設計計算
システムを構築し、抽出された要因に対し複リンク機構の設計変数との相関分析を実施し、低慣性
加振力となる変数の組み合わせについて議論する。 
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第 3 章 機械系騒音の特性評価と低減手法 
本章では 3 つの研究内容について記述する。第一に、複リンク機構を導入する事で、高慣性
力の運転条件で発生する異音・打音に関する研究である。まず試験機を用いて騒音を測定し、従
来型機構との差を検証する。その中で複リンク機構から打音が発生する事に着目し、実験により打
音が発生する時期を特定しつつ、音が生じる要因を定式化し、試験結果からそれらを評価する。
第二に、熱効率の向上のために燃焼を改善し急速化する傾向とはトレードオフの関係にある、燃
焼騒音に対する特性を評価する。まず従来型機関を試験し、小型汎用エンジン特有の燃焼騒音
について検証する。次に、既に研究されている複リンク式高膨張比エンジンの燃焼特性から、本機
構が持つ燃焼騒音に対する特性を明らかにし、熱効率の向上と燃焼騒音の低減を両立することが
可能である事を示す。第三に、エキセントリック軸を駆動するギヤに起因する、高負荷運転時の騒
音特性とその低減手法について論じる。まず試験機を用いて騒音の特性を評価しつつ、前述した
打音とは異なる軸振動による打音の発生について、機構シミュレーションを用いた数値計算で分析
しつつ、機関の熱効率を考慮した低減手法について検証する。 
 
第 4 章 結論 
本研究の結論を示すとともに、本論以外に研究の途上である内容について紹介し、複リンク機
構を用いた機関の応用性、発展性について記述する。 
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第 2 章 慣性加振力の特性と数値計算アプローチによる低減の評価            
 
 
2.1 緒言 
単気筒内燃機関の振動は、主な運動部であるピストン・コネクティングロッド・クランク軸から生じ
る慣性加振力と、燃焼荷重が起因しクランク軸へ作用するトルクによって生じる加振力に分けられ
る。複リンク機構においては、従来機構に対して主運動部の構成が大幅に異なる事から、その慣
性加振力の特徴を把握する事は重要な技術課題である。過去、複リンク機構を用いた内燃機関に
関して幾つかの報告がなされているが(2-1,2)、振動に関する報告は少なく(1-23)、(2-3,4)、それらはいず
れもリンク機構の作動周期がクランク角 360degCA（Crank Angle）である可変圧縮比エンジンに関
するものであり、リンク機構の作動周期がクランク角 720degCA となる高膨張比エンジンに関するも
のではなかった。 
本章では、第一に高膨張比エンジンについて、それを構成する各リンク部品の加速度と慣性力
を導出し、クランク軸カウンターウェイトの設定について記述する。第二に、各部慣性力の特性を従
来型機構と比較検証する。第三に、計算結果と供試エンジンによる運転試験結果の相関性を検証
することで、機関が生成する軸トルクに対する、慣性力および燃焼荷重の影響について考察する。
第四に、これまでの検証結果を基に、本機構を用いた低振動化を検討する。 
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2.2 数値計算による複リンク機構の慣性加振力 
2.2.1 集中質量系を用いた定式化 
本節では複リンク式高膨張比エンジンの系全体の動特性を検討するために，これを構成
する各部品の加速度および慣性力を定式化する。図 2-1 に複リンク機構の主要寸法を、表
2-1 に供試複リンク式高膨張比エンジンおよび比較用の従来型エンジンの諸元を示す。複
リンク機構の各部の状態量は、クランク角度を θc[degCA]として次式で表される。  
 
Fig.2-1 Characteristics dimensions of linkage system 
 
   CCrllx  cossincos 1244    (2-1)  
   CCrll  sincossin 1244 δ  (2-2)  
 
33115 coscos)sin(sin φγθθ llrrl ppcc    (2-3)  
 
CCpp rllrl  cossinsin)cos( 11336  φγθ  (2-4)  
   cP   (2-5)  
 
式(2-5)はクランク軸によるエキセントリック軸の駆動を表し、ギヤによる 1/2 減速駆動
では η=－1/2 を与える。これにより、クランク軸およびエキセントリック軸間に θc = 720 
degCA を周期とする位相差が付与され、ピストン動作に各行程ごとの行程長差が生じる。
適切な初期位相差 γ を与えることで圧縮上死点と吸排気上死点のピストン位置を同じとし、
吸気・圧縮行程長よりも膨張・排気行程長が長く、圧縮比よりも膨張比が大きい高膨張比
サイクルを得ることができる。表 2-1 のエンジン諸元に適応するピストン移動量；x とな
る様に、構成部品の寸法を算出する。表 2-2 にはクランク半径；rcを基準にした寸法を示 
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Table2-1 Engine specification 
 
Extended expansion 
linkage engine 
Conventional engine 
(GX160) 
Engine type Air cooled, 4 stroke, single cylinder, horizontal shaft 
Bore [mm] 64 68 
Stroke 
Intake/Compression [mm] 42.1 
45 
Expansion/Exhaust [mm] 63.3 
Displacement 
Intake/Compression [cm3] 135.4 
163.4 
Expansion/Exhaust [cm3] 203.6 
Compression ratio  8.5 
8.5 
Expansion ratio  12.3 
Fuel  Gasoline （RON89） 
Maximum power (3600rpm) [kW] 3.2 3.1 
Valve mechanism  OHC OHV 
 
Table 2-2 Design parameter scale 
Design parameter Value 
l1 2.43 rc 
l2 2.43 rc 
l3 5 rc 
l4 5.68 rc 
l5 3.43 rc 
l6 -2.80 rc 
rc standard scale 
rp 0.57 rc 
α 90 deg 
δ -22 
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Fig.2-2 Piston movement of extended expansion linkage engine through one cycle 
 
し、図 2-2 には 1 サイクルにおけるピストン移動量を示す。 
この複リンク機構の、慣性力に起因する振動の特性を明らかにするため、構成部品の加
速度および慣性力を定式化する。各リンク結合部の加速度は、(2-1)～(2-4)式より差分法、
または時間に関し二階微分した下記の関係式を解くことにより求めることができる。 
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次に、複リンク系に作用する慣性加振力を評価する。対象の複リンク系全体を、複数の
集中質量からなる系とみなすことで、系全体の慣性力を定式化する(2-5)。複リンク系を構成
する各部品の重心位置および結節点への距離から、各部品の結節点における相当質量が算
出でき、これを図 2-3 および表 2-3 に示す 6 点の集中質量に配分する。なおトリゴナルリ 
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Fig.2-3 Concentrated mass model of multiple linkage system 
 
 Fig.2-4 Equivalent mass model of trigonal link 
 
ンクの相当質量については、以下の式で表わすことができる。 
  (2-8) 
これら質点の相当質量および、先に求めた各部品の加速度を乗算することで、各質点に
作用する慣性力はクランク角度に対する関数として、下記のように表される。なお k は質
点の番号を示す。 
 
   kkck AxmFix    (2-9) 
   kkck AymFiy   
l4l2
l3
mT2 mT4
mT3
G
244332
32
4
24
3
43
2
llllllL
L
llmm
L
llmm
L
llmm
T
T
T
T
T
T


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Table2-3 Equivalent mass of multiple linkage system 
Equivalent mass Mass of component parts Corresponding mass 
m1 Piston, Piston ring, Piston pin Connecting rod (small end) 
m2 
Connecting rod pin Connecting rod (big end) 
Trigonal link (mT2) 
m3 Crank pin Trigonal link (mT3) 
m4 
Swing rod pin Trigonal link (mT4) 
Swing rod (small end) 
m5 Eccentric shaft pin Swing rod (big end) 
m6 Crankshaft counter weight  
 
また、その大きさは次式にて与えられる。 
 
      22 ckckck FiyFixFi    (2-10) 
 
以上により，複リンク機構の動特性について表わすことができる． 
系全体の慣性加振力の特性を評価する指標として、下記の総和慣性力を用いる。総和慣性力
は、任意のクランク角度において式(2-10)で与えられる各質点の慣性力を、成分ごとに系全体に対
して加算したもので、下式の成分をもつベクトル量である。 
    ck
k
c xFiFix     (2-11) 
    ck
k
c yFiFiy     
また、そのスカラー量は下式で与えられる。 
 
      22 ccc FiyFixFi     (2-12) 
 
本論では、１サイクル(720 degCA)中における Fi (θc)の最大値を、最大総和慣性力と呼ぶことと
する。総和慣性力は，エンジン回転数，系の寸法および各部品の質量によって決まり，クランク角
度に対する変化を従来型エンジンのピストン・クランク系に対しても定義することができる。 
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2.2.2 従来型エンジンの総和慣性力とカウンターウェイトの設定 
従来のピストン・クランク機構をもつ単気筒内燃機関では、ピストンに代表される往復部から発生
する慣性力を軽減するため、クランクシャフトにカウンターウェイトを装着する場合が多い。このバラ
ンスさせる度合いは、下式のバランス率で表される(2-6)。 
 
)2(
[%]
1
23
Strokem
rmrmratiobalanceghtCounterWei
c
cccc   (2-13) 
 
                  
Fig.2-5 Concentrated mass model of conventional system  
 
  
Fig.2-6 Crankshaft counter-weight gravity center 
 
一般的な単気筒内燃機関では、バランス率を 50～60%に設定する場合が多いが、バランス率と
慣性加振力特性の関係を分析するため、従来型機構について検証した。図 2-5 は、シリンダーの
オフセット量：δ を考慮した主要寸法を示す。これよりピストン位置は式(2-14)で表わすことができる。 
 
Gravity center angle
Gravity center length
ｒ 
φ 
42 
 
 

 


L
r
Lrx
cc
cc


sinsin
coscos
1
 (2-14) 
 
またカウンターウェイトの重心となる質点位置は、図 2-6 に示すようにクランク軸中心からの距離；
r および角度；φ で操作する。まず表 2-1 に示した従来型エンジンの諸元から δ＝0mm とし、バラン
ス率および φ を変化させたときの最大総和慣性力を算出した。なお、エンジン回転数は，汎用エン
ジンで使用される頻度の高い 3000 rpm とした。結果を図 2-7 に示すと、φ＝0、バランス率＝60%
で極小値となった。その要因分析として、総和慣性力のスカラー値をバランス＝50、60、70％とした
時の計算結果を図 2-8 に示す。往復運動部から生じる慣性力を低減するには、クランク角 0 
degCA に着目すると、バランス率を増加させる事が有効である。しかし、バランス率の増加により、
±90～135 degCA 付近の回転成分の慣性力が増加する傾向となる。バランス率を 60%に設定する
と、これら 3 つの極値がほぼ等しくなることから、最大総和慣性力が極小となったと推測される。 
 
 
Fig.2-7  Specification of counter weight and maximum inertia summation (δ=0mm) 
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Fig.2-8 Inertia summation through one rotation by balance ratio (φ＝0、δ＝0) 
 
次に、従来型機構のクランク角に対する総和慣性力ベクトルを、クランク軸中心を原点とするベク
トルで表わすと、その先端の軌跡(Local curve)は、図 2-9 のような曲線を描く(2-5)。図中に示した円
は、各々のバランス率における最大総和慣性力の大きさを示し、バランス率 60%では TDC および
±100 degCA で総和慣性力は最大値となることがわかる。60%以下のバランス率ではシリンダー方
向である X 方向に最大値となり、60%以上のバランス率は y 方向成分が増加していく傾向となる。 
 
 
Fig.2-9 Local curve by balance ratio  (φ＝0、δ＝0) 
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上記検討に加え、δ を 5、10、15mm の 3 種類変化させた場合の、慣性加振力を検証する。まず
δ 別のピストンの移動量および加速度を、横軸クランク角;θc として±180 degCA の範囲を図 2-10、
2-11 に、加速度の上死点近傍の拡大図を図 2-12 に示す。これより δ を増すとクランク角に対して
ピストン上死点および下死点位置に位相差が生じ、下降行程が長期化し上昇行程が短期化する。
また上下死点での最大加速度は、δ の増加と共に増す傾向となる。これらの影響で、δ を変化させ
た場合、最大総和慣性力が極小となるバランス率および φ の値も変化する事が予想された。 
 
 
Fig.2-10 Piston movement by cylinder offset 
 
 
Fig.2-11 Piston acceleration by cylinder offset 
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Fig2-12 Piston acceleration by cylinder offset (TDC±20deg) 
 
次に δ 変化させたときの総和慣性力ベクトルを算出し、前述同様にバランス率および φ を変え
た時の最大総和慣性力を各々算出すると、図 2-13～15 の様になった。また各 δ における、最大総
和慣性力が極小となるときの傾向を表 2-4 に示す。δ が増加するとクランク軸とピストン上死点の位
相差が増加するため、カウンターウェイトの重心位相角が増加し、その値は上死点位相差の約 2
倍となった。またバランス率および最大総和慣性力の極値はδの増加と共に増えていく傾向となっ
た。これは δ を増すと、ピストン行程長の増加と上昇行程の短期化により、ピストン最大加速度が増
加する事が要因だと考えられる。 
各 δ における最大総和慣性力が極小値となるカウンターウェイトの設定で、Local curve を図 2-
16 に、クランク角に対する総和慣性力を図 2-17 に示す。これらの結果より、δ が増加するにしたが
い、Local curve は徐々に歪んだ形状になった。また図 2-17 においては、δ の増加につれて短期
化する上昇行程のクランク角-100 degCA 近傍の慣性力が増し、上死点近傍よりも大きくなった。 
以上の検討より、従来型機構において δ の設定により上昇・下降行程の均衡が変化する事から、
バランス率およびカウンターウェイト角度の設定値に変化が生じることが明らかになったが、以降の 
複リンク式エンジンとの比較は、δ＝0 としたときの最小値を採用する。 
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Fig.2-13 Specification of counter weight and maximum inertia summation (δ=5mm) 
 
 
Fig.2-14 Specification of counter weight and maximum inertia summation (δ=10mm) 
 
 
Fig.2-15 Specification of counter weight and maximum inertia summation (δ=15mm) 
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Table2-4 Minimum inertia excitation by cylinder offset 
Cylinder offset [mm] 0 5 10 15 
Piston TDC crank angle [degCA] 0 2.19 4.89 7.59 
Piston stroke [mm] 45.00 45.06 45.35 45.79 
Balance ratio [%] 60 60 61 63 
Gravity center angle；φ [deg] 0 -4.28 -8.99 -13.7 
Maximum inertia summation [N] 389 390 397 408 
 
 
 
Fig.2-16 Local curve by cylinder offset 
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Fig.2-17 Inertia summation by cylinder offset 
 
2.2.3 複リンク機構の総和慣性力とカウンターウェイトの設定 
複リンク機構においても従来型機構と同様に、往復部慣性質量；m1、回転部質量；m3 カウンター
ウェイト質量；m6 を用いて以下の様に表わすことができる。Stroke は複リンク機構の場合、長短スト
ロークの平均値とした。 
   2/[%] int1
36
exhaustake
cc
StrokeStrokem
rmrmratiobalanceghtCounterWei 
  (2-15) 
図 2-6 で与えられるクランク軸中心からの距離；r および角度；φ でカウンターウェイトの設定を操
作する。表 2-1 に示した高膨張比エンジンは、数値計算上ピストン側力による摩擦損失が最小とな
る(1-25)様に δ＝-22 mm とし、バランス率および φ を変化させたときの最大総和慣性力を算出した。
なおエンジン回転は，従来型機構の検討と同様に 3000 rpm とした。 
結果を図 2-18 に、最大総和慣性力の極小値における各数値を表 2-5 に示す。バランス率は、
従来型機構では 60%近傍に極小値があったのに対し、複リンク機構においては 150%のバランス
率で極小値となり、全く異なる数値となった。重心角度；φ は、δ が従来型機構とは反対側に付与さ
れ、クランク軸上死点とピストン上死点との差が-12.8 degCA となる事も違いとして表れた。また最大
総和慣性力は、従来型機構に対して 98.3%増加し、慣性加振力が大幅に増加する結果となった。
次に、複リンク機構の 1 サイクルにおける総和慣性力を図 2-19 に、Local curve を図 2-20 に示す。
これらの結果も、従来型機構とは異なる傾向となった。複リンク機構の各行程において、従来型機
構よりも加振力が低減するのは排気行程（θc＝180～360 degCA）のみであり、その他の行程では
軒並み増加した。特にストロークの長い膨張行程において最大値：754 N となるが、その値は同じ
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ストロークを有する排気行程に対して 2 倍以上となった。他方、従来型機構よりも短いストロークの
吸気、圧縮行程における各最大総和慣性力は、増加する傾向となった。また従来型機構の慣性力
振幅は±150 N であるのに対し、複リンク機構の慣性力は瞬間的に 0 N になる点があるため、振幅
は±377 N となることも顕著な違いになっている。また図 2-20 の Local curve によると、上昇行程で
ある排気および圧縮時の慣性力は y 方向成分が主となり、シリンダー方向である x 方向成分は
200N 程度である。他方、下降行程である吸気、膨張行程では y 方向に加え x 方向成分の振れが
±600N 以上と大きいのが特徴である。 
 
 
Fig.2-18  Specification of counter weight and maximum inertia summation  
(Multiple linkage system) 
 
Table2-5 Minimum inertia excitation of multiple linkage system 
Cylinder offset [mm] -22 
Piston TDC crank angle [degCA] -12.8 
Piston displacement [mm] 42.0/63.3 
Balance ratio [%] 150 
Gravity center angle；φ [deg] 15 
Maximum inertia summation [N] 754 
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Fig.2-19 Inertia summation through one cycle comparison between multiple linkage system and 
conventional system 
 
 
Fig.2-20 Local curve comparison between multiple linkage system and conventional system 
 
複リンク機構の供試体において、150%のバランス率を付与する必要が生じた原因は、図 2-21
に示す供試体の膨張行程時の挙動が考えられる。複リンク機構のコネクティングロッドは従来機構
と異なりコネクティングロッド大端部の運動軌跡が，シリンダー軸方向に長い長円形となるため、ピ
ストンおよびコネクティングロッドはシリンダー軸方向の往復運動が主な挙動となる。式(2-15)のバラ
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ンス率計算においてはピストンを中心とした往復動部の質量のみを勘案していたが、複リンク機構
ではコネクティングロッド部の質量；m2 も往復部に含め、バランス率を下記（2-16）式にて再計算す
ると、最大総和慣性力が極小値となるバランス率は 96.0％となる。なお今回算出したバランス率が、
複リンク機構の固有な値であるかについて、2.4 節以降で他の仕様を検討する際に再度検証する。 
    2/[%] int21
36
exhaustake
cc
StrokeStrokemm
rmrmratiobalanceghtCounterWei 
   （2-16） 
 
 
Fig.2-21 Linkage motion through expansion stroke 
 
2.2.4 慣性加振力の次数成分 
従来型機構と、式(2-10)で与えられる複リンク式機構の Fx(シリンダー軸)方向および Fy 慣性力
成分をクランク軸の回転次数について FFT（Fast Fourier Transfer）分析し、図 2-22、2-23 に 6 次ま
での結果を示した。従来型のピストン・クランク機構は、1 次および 2 次が主な成分であり、その他
は極めて小さな値となる。それに対して複リンク機構は、クランク軸回転数に対する 0.5 次およびそ
の倍数次数の慣性力成分が発生する。これは吸気・圧縮行程長と膨張・排気行程長が異なること
で、クランク軸 2 回転 1 周期の慣性力成分を発生することが一つの要因として考えられる。また、
従来型機構に対し 1 次成分は低減するものの、2 次以降の高次成分が著しく増加するために、最
大総和慣性力が増加した。なお、複リンク機構における、慣性加振力の次数成分が広域に分散す
る特性は、特定次数成分の低減に効果的な回転バランサーを用いても、加振力低減が困難である 
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Fig.2-22 Fx order analysis result comparison between multiple linkage system and conventional 
system 
 
 
Fig.2-23 Fy order analysis result comparison between multiple linkage system and conventional 
system 
 
ことを示している。従って単気筒内燃機関においては、慣性加振力は主要な次数成分に集約する
事が望ましく、広域な次数成分を示した供試複リンク機構の課題となった。 
次に供試エンジンにおける、2 次以上の高次成分が生じる要因について考察する。図 2-24 は横
軸にクランク角、縦軸は Fｘ方向総和慣性力より 2.5 次以上の成分を抽出し、それを質点ごとに分
解することで、高次の慣性力が高まるタイミングおよび質点の寄与を分析した結果である。この結
果より高次慣性加振力は、膨張行程から排気行程にかけて三つの極値が存在し，いずれもピスト
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ンを主とした往復部慣性質量 m1 の寄与率が高いことを示している．また前述したように、質点 m2
は m1 と同様に往復運動が主となり寄与率が高くなることから、往復運動部の加速度が高次加振力
成分へ影響していると考えられる。そこで図 2-25 には、横軸にクランク角、縦軸にピストン加速度を
表わし、供試体と従来型機構の 1 周期分を示した。供試体のピストン加速度の特徴は、下死点近
傍での最大加速度が従来型機構に対して増加し、特に膨張下死点近傍では従来型機構の 2.7 
倍となる。これに対し上死点近傍の加速度は低減している。また従来型機構ではピストンの圧縮上
死点とピストン加速度の極値とのタイミングが一致しているのに対し、複リンク機構はピストンの圧縮
上死点から ATDC 63 degCA 位相が異なるタイミングで極値となる。これらの意味するところは、図
2-26 に圧縮上死点後のピストン移動量を示すが、複リンク機構は上死点から ATDC(After Top 
Dead Center) 63 degCA までのピストン下降挙動が、比較する従来型機構よりもストロークが 1.4 倍
になるにもかかわらず、上死点からの移動量が少ない。その後の長いストロークを、表 2-6 に示す
ように約 7 degCA 短縮した行程期間で急加減速する特徴がある。この膨張行程におけるピストン
挙動が、高次慣性加振力を引き起こしていると考察される。 
 
 
Fig.2-24  Inertia summation over 2.5th orders (Fx) 
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Fig.2-25 Piston acceleration comparison between multiple linkage system and conventional 
system (Rotational speed 3000 rpm) 
 
Fig.2-26 Piston movement comparison between multiple linkage system and conventional system 
(after compression top dead center) 
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Table2-6 Stroke term of test engine 
Stroke Intake Compression Expansion Exhaust 
Stroke term [degCA] 168.6 181.1 173.3 197.0 
 
 
2.3  実験による複リンク機構の振動特性 
2.3.1 試験条件 
前章における等価質点系の計算における慣性振動傾向に対して、実運転における加速度測定
試験を実施し検証した。試験条件は、試験体であるエンジンはトランスミッション等には接続せずゴ
ムを介して吊り上げ、自由端条件で運転した。運転条件は、燃焼荷重の影響を最小限としつつ慣
性振動の傾向を検証するために、エンジン回転数を計算条件と同様の 3000 rpm、無負荷運転とし
た。加速度の計測は、エンジンに計 4 箇所、圧電素子式 3 軸加速度計を配置して行なった。従来
型エンジンにおける計測点を図 2-27 に示し、供試エンジンにおいても同様の箇所に設定した。 
 
 
Fig.2-27 Acceleration sensor position 
 
2.3.2 試験結果 
図 2-28、29 は、供試エンジンおよび従来型エンジンについて、5 秒間のデータを平均化し各方
向の加速度をスカラー値にしたおよそ 1 サイクルの時系列データを示す。供試エンジンは各点とも、
従来型エンジンに対して細かな変動成分を含む傾向になっており、図 2-22、23 で示す計算結果と
同様に、多くの高次数成分を含む振動である事を示唆している。最大加速度は、供試エンジンが
144 m/s2 であるのに対して、従来型エンジンは 61 m/s2 となり 2.4 倍増加し、等価質点系で検討し
た計算結果と同様の傾向になった。また図 2-30 では、数値計算にて検討した図 2-19 における慣
性加振力と図 2-28 のセンサーNo.1 を比較した。この結果より、上下死点ごとに慣性加振力が 0 N
となる傾向や、排気から吸気行程における加振力の結果生じる振動加速度の傾向、および圧縮上
死点以降に最大加振力が生じる時期に最大加速度が発生する傾向となる特徴は、計算と試験結
56 
 
果とが一致した。ただし圧縮・膨張行程での傾向が計算と異なることについては、燃焼圧の影響が
考えられる。 
 
 
Fig.2-28 Each position measurement result of test engine 
 
 
Fig.2-29  Each position measurement result of conventional engine  
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Fig.2-30 Comparison between calculated excitation and measurement acceleration 
 
次に、加速度センサー；No.1 のシリンダー方向の加速度をクランク軸回転数に対する次数成分
に FFT 分析した結果を図 2-31 に示す。供試エンジンの振動特性は、等価質点系の計算結果に
対し、実運転時は次のような傾向があることが示された。まず供試エンジンの 1 次および 2 次成分
は、従来型エンジンに対して各々約 10％の増加に留まり、計算結果に対し 2 次成分の増加は小
さくなった。また計算結果と異なり、従来型エンジンは 0.5 次、1.5 次成分が発生し、その値は供試
エンジンと同等レベルであった。また供試エンジンの 2 次以上の次数成分は、等価質点系の計算
予想よりも増分は小さくなったが、実機における課題であると考えられる。 
 
 
Fig.2-31 Acceleration order analysis result 
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2.3.3 考察－クランク軸駆動トルクによる加振成分 
 従来型エンジンの 0.5 次、1.5 次成分について、4 点の測定点データを可視化することで挙動を
分析する。図 2-32 に示すように、ワイヤーモデルを作成し両次数の挙動を抽出した結果、0.5、1.5
次は重心点まわりの回転運動であった。従って 0.5、1.5 次成分の加振力成分は、慣性力ではなく
筒内圧に起因するクランク軸回転力の反作用偶力に起因していると考えられる。 
 
 
Fig.2-32 0.5 and 1.5 order motion 
 
 
Fig.2-33 In-cylinder pressure under 3000 rpm no-load operation 
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そこで図 2-33 に示す実測筒内圧を入力要素として、クランク軸回転力の反作用偶力を計算す
る。供試エンジンのクランク軸トルク；Tlink は、クランクピンに作用する力を Fc、Fc の角度を φc とする
と、下式のように表される。 
  )sin( cccclink FrT     (2-17) 
Fc はコンロッド側から作用する力：F2 と、スイングロッド側から作用する力：F4 により、以下のように
表わすことができる。 
  (2-18)  
F2 には質点 m1、m2 の慣性力；Fi1(θc)、Fi2(θc)および筒内圧が加わる。F4 には、質点 m4 の慣性力：
Fi4(θ)と、F2 の影響により下式のように表わすことができる。 
  ciFL
LF 

4
31
41
4
2
4 )sin(
)cos( 




   (2-19) 
また、φc は、Fc、F2、F4 より以下のように表わされる。 
   (2-20) 
従来型エンジンのクランク軸トルクは下式で表わされる。(2-6) 
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なお，各記号は図 2-1 を参照し、Fpress;燃焼力とする．なお Fpress は，測定した燃焼圧力より算出す
る． 
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Fig.2-34 Indicated crankshaft torque 
 
図 2-34 には、供試エンジンと従来型エンジンの 1 サイクルにおけるクランク軸トルクを示す。供
試エンジンのトルクにおいて特徴的なのは、圧縮行程における損失トルクが小さく、燃焼圧が高ま
る膨張行程前半のピーク値は 53.8％低くなり、その後二つ目のピークがあることである。二つ目の
ピークトルクは、筒内圧ではなく慣性力によって発生する。そのため、慣性力のみの場合と、筒内
圧を付加した場合とで FFT 分析を実施すると、図 2-35、36 の様になる。慣性力では、従来型エン
ジンの 0.5、1.5 次成分が発生しないのに対し、供試エンジンは 2 次成分をピークに広域な次数が
発生し、明確な差が表れた。これに対し計算慣性力に筒内圧を付与すると、0.5 次から 1.5 次成分
は供試エンジンと従来型エンジンとでほぼ同等レベルになり、実運転時の傾向と同様に 0.5、1.5
次成分に差異がないことが示された。また供試エンジンは、慣性力によるクランク軸トルクでは最大
となっていた 2 次成分が、筒内圧を加えると互いに打ち消しあい、結果的にクランク軸回転力の反
作用偶力が従来型エンジンよりも低減する特徴があった。そのため慣性力による加振力を低減す
れば、実運転における振動の低減が可能であることを示唆している。 
 
-30
-20
-10
0
10
20
30
40
50
-360 -180 0 180 360
T
or
qu
e
[N
・m
]
Crank angle;θc [degCA]
Conventional system Multiple linkage system
Intake Compression Expansion Exhaust
61 
 
 
Fig.2-35 Crankshaft torque by inertia force 
 
 
Fig.2-36 Crankshaft torque by inertia force and combustion force 
 
2.4 複リンク式エンジンの慣性加振力低減の検討 
2.4.1 数値計算による検討 
前記までの考察より、複リンク機構の慣性振動が従来型機構に対し増加する要因として、ピスト
ンの加速度特性およびそれを生み出す複リンク機構の挙動の影響が大きい。そこで慣性振動を低
減する手段として、質点 m1、m2 すなわちピストンやコンロッドを軽量化することが考えられるが、従
来型エンジンに対し 2 倍以上となった最大加速度を打ち消すには、各部品の質量を半減以下に
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する必要があり、燃焼圧に対し必要となる強度等考慮すると、本論においては現実的ではなく議論
の対象としなかった。そこで本論では、複リンク機構の設計段階において、ピストン加速度に影響を
及ぼすパラメータに対し、ピストンの急加減速を低減し最大加速度を低減する可能性を検証する。 
まず複リンク機構においては、表 2-6 に見られるように上下死点間隔を非等長に設計する事が
可能である。2.2.4 節の結果において、供試エンジンの膨張行程においてその期間が短縮化した
ことが要因で慣性加振力が増加したのに対し、排気行程においては同じストローク長であってもそ
の期間はクランク角で 17 degCA 長期化しており、図 2-19 に示すように総和慣性力は従来型機構
に対して低減していた。そこでストロークの長い膨張・排気行程に、より長いクランク角度を付与で
きる複リンク機構の設計が可能であれば、ピストン加速度は低減すると考えられる。 
図 2-37、表 2-7、8 には、低慣性加振力化を主に狙った新設計のリンク；TYPE-B 配置および初
期のリンク；TYPE-A からの変化を示す。TYPE-B 仕様は，表 2-8 に示すように各ストロークが
TYPE-A に対して吸気・圧縮行程長を－8%，膨張・排気行程長を－12%と短縮した。しかし各行
程期間は、当初の狙い通りストロークの短い吸気・圧縮行程はクランク角 180 degCA 以下の短い
期間、ストロークの長い膨張・排気行程はクランク角 180 degCA 以上の長い期間とすることが可能
であった。特に膨張行程のクランク角度を TYPE-A から 17 degCA 延伸し、190 degCA となった。
次にピストン移動量と、クランク軸回転数 3000 rpm におけるピストン加速度を図 2-38、39 に示す。
最大加速度は 2575 m/s2 となり、TYPE-A に対して 42%低減した。また，各行程におけるピストン加
速度のピーク値の差異も抑制されており，行程ごとの往復部加速度が平滑化されている。最大加
速度が低減した事で、カウンターウェイトの最適バランス率は、TYPE-A が 96.0％であったのに対
し、TYPE-B では 70.4％となった。また、図 2-39 の加速度波形は TYPE-A に対して歪みが少なく
なり、各上下死点で加速度の極値となっているために、重心位相角；φ は 4 deg と小さくなった。 
 
Fig.2-37 TYPE-B low vibration linkage system 
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Table2-7 Newly designed linkage specification 
  
TYPE-B 
Low vibration 
specification 
TYPE-A 
Former designed 
specification 
Maximum piston acceleration [m/s2] 2575 -42% 4460 
Maximum summation of inertia [N] 293 -61% 754 
Intake stroke term [degCA] 176.4 4.6% 168.6 
Compression stroke term [degCA] 169.4 -6.5% 181.1 
Expansion stroke term [degCA] 190.6 10% 173.3 
Exhaust stroke term [degCA] 183.5 -6.9% 197.0 
Bore [mm] 64 
Stroke 
Intake/Compression [mm] 38.8 -8% 42.1 
Expansion/Exhaust [mm] 55.7 -12% 63.3 
Compression ratio  [ - ] 8.5 
Expansion ratio  [ - ] 11.8 -4% 12.3 
Counter weight balance ratio [%] 70.4 -27% 96.0 
Gravity center angle ; φ [deg] 4 -11 15 
 
Table 2-8 Dimension ratio of design parameter  
Design parameter TYPE-B dimension ratio to TYPE-A 
l1 +76.5% 
l2 0% 
l3 0% 
l4 0% 
l5 +4.2% 
l6 +14.5% 
rc +7.1% 
rp +56.3% 
α 0% 
δ -59.1% 
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Fig.2-38 TYPE-B piston motion through one cycle 
 
 
Fig.2-39 TYPE-B piston acceleration through one cycle 
 
TYPE-B の総和慣性力と TYPE-A とを比較した結果を図 2-40、41 に示す。最大総和慣性力は
293 N となり、TYPE-A に対し 61%低減した。総和慣性力の振幅は TYPE-A に対して低減し、
±100 N となり、Local curve の形状は円滑なハート型となった。総和慣性力のシリンダー軸方向：x
成分；Fx と y 方向成分；Fy とを FFT 分析した結果を図 2-42、43 に示す。新設計のリンク配置では
0
10
20
30
40
50
60
70
80
-360 -270 -180 -90 0 90 180 270 360
Pi
st
on
 d
is
pl
ac
em
en
t[
m
m
]
Crank angle;θc [deg]
TYPE-B TYPE-A
Intake Compression Expansion Exhaust
-5000
-4000
-3000
-2000
-1000
0
1000
2000
3000
4000
5000
-360 -270 -180 -90 0 90 180 270 360
A
cc
el
er
at
io
n
[m
/s2
]
Crank angle;θc [deg]
TYPE-B TYPE-A
Intake Compression Expansion Exhaust
65 
 
初期のリンク配置のような膨張行程中の急激な加速度変化が解消されたため、2 次以上の高次成
分が低減されることが示された。また Fｙの 1 次成分が半分以下となったこともあり、最大総和慣性
力が低減した。以上の計算結果より、複リンク機構の各ストロークに合わせて狙いの行程期間の実
現する手法により、低振動リンクの設計が可能である事を示した。 
 
 
Fig.2-40  Inertia summation through one cycle comparison between TYPE-B and TYPE-A 
 
 Fig. 2-41 Local curve comparison between TYPE-B and TYPE-A 
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Fig.2-42 Fx order analysis result 
 
 
Fig.2-43 Fy order analysis result 
 
2.4.2 実証試験 
次に新設計のリンク配置による振動低減効果を確認するために、実機運転による振動を測定し
た。試験は 2.3 節と同様の条件で、エンジン回転数は計算条件と同様の 3000 rpm とした。なお試
験に用いたエンジンは図 2-44 に示すようなアルミブロックのクランクケースであり、図 2-27 に示す
ような形状からは大幅に変更しているため、TYPE-A リンクについても再測定した。エンジン加速度
の計測箇所は、図 2-44 に示すように，エンジンの取り付け部に加速度センサーを配置し、シリンダ
ー軸方向成分を代表値とした。計測時間は 5 秒とし、クランク軸回転数に対する次数成分を FFT
分析により算出した。実機運転試験結果を、図 2-45、46 に示す。TYPE-B リンクにおける 1 次以上
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のほぼ全ての加速度成分は、TYPE-A リンクに対しすべて低減し、オーバーオール値では x、y 方
向とも 43%低減した。これより実機を用いた試験において、振動低減効果を実証した。 
TYPE-B リンクの課題は、機関の熱効率である。図 2-47 には、従来型エンジン、TYPE-A、
TYPE-B の正味熱効率を示す。TYPE-B の全負荷運転における正味熱効率は 26.7％となり、従来
型エンジンの 25.3％に対して 1.4 ポイント増加することを示したが、TYPE-A の 28.2％に対して 1.5
ポイント低下した。その要因は、主に TYPE-B の各行程長が TYPE-A に対して短縮し、その結果
膨張比は、TYPE-A において 12.3 であったものが、TYPE-B で 11.8 となったため、有効な膨張仕
事が低下した事が考えられる。この他、高温の燃焼ガスが膨張する行程を長期化したために、燃
焼室・シリンダーからの熱損失が増加した事も要因の一つと考えられる。このことから、慣性加振力
の低減と機関熱効率の向上はトレードオフの関係にあるため、膨張比および膨張行程期間を高次
にバランスさせる事が設計に求められる。 
 
 
Fig.2-44 Test engine and acceleration measurement point 
x 
y 
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Fig.2-45  Acceleration order analysis result at x axis 
 
Fig.2-46  Acceleration order analysis result at y axis 
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Fig.2-47 Measured efficiency of modified engine 
 
2.5 複リンク機構の慣性加振力最適化検討 
運転試験結果より、複リンク式高膨張比エンジンの TYPE-A は、全負荷運転時の正味熱効率が
従来型エンジンに対し 2.9 ポイント向上することを実証している(1-25)。しかし前節までに、複リンク機
構の慣性加振力に由来する振動が従来型機構に対し増加することを明らかにした。 TYPE-A の
ストロークが長い膨張行程に費やす期間は、従来型機構に対し短くなる特性があることから、膨張
行程に要するクランク角を増し膨張行程期間を長期化することに着目し、ピストン最大加速度を低
減することによる振動低減を狙った TYPE-B を新設計した。 TYPE-A に対し TYPE-B は最大慣
性加振力が 61%低減し、実機試験においてもその効果を示した。しかし TYPE-B は TYPE-A に
対して、ストローク短縮化による出力低下と膨張比すなわち理論熱効率の低下が課題の一つとなり、
実運転においても TYPE-B は従来型エンジンに対して正味熱効率が 1.4 ポイント向上するに留ま
った。そこで本節では燃費向上を実証した TYPE-A リンクと同等の理論仕事・熱効率を保ちながら、
低振動化への可能性を数値計算にて検証する。その手法として、複リンク機構設計用計算プログ
ラムを構築し、それを遺伝的アルゴリズムによる最適化法(2-7)で決定する。 
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Table2-9 Engine specification 
 
2.5.1 計算フロー 
図 2-1 に示すパラメータにおいて、rp、rc および l1、l3、l5、l6 を任意の数値を設定することで、複リ
ンク機構の基本挙動が定まる。本検討においては、ボアを一定、パラメータ：l2 を伸縮させることで
長短ストローク長を制御し、理論出力を調整することが可能である。そこで任意の複リンク機構を計
算する場合は、TYPE-A リンクと同一の理論出力になるように、パラメータ：l2 をニュートン・ラプソン
法にて算出する。また、算出する複リンク機構において、ピストンに作用する側力の摩擦損失を最
小限にするシリンダーオフセット量：δ を、仕様ごとに計算する必要がある。そこで図 2-48 に示す、
TYPE-A エンジンのエンジン回転数 3000 rpm 全開運転時の燃焼圧からピストン摩擦損失を算出
し、その値が最小となる δ をリンク仕様ごとに決定する。なお動摩擦係数：μ は任意に与え一定とす
る。コネクティングロッド長：l4 は、シリンダーと干渉しない最小限の長さを仕様ごとに定める。 
図 2-49 には任意に定める設計パラメータに対し γ、l2、l4、δ を自動計算し、理論熱効率と本検
討においては最大総和慣性加振力の代替パラメータとしてピストン最大加速度を出力する、計算
プログラムを構築した。理論熱効率は、等容加熱量：Qin、等容比熱：Cv、圧縮開始温度：T0、
   Conventional 
engine B 
Extended expansion linkage engine 
TYPE-A TYPE-B 
Bore [mm] 64.0 
Stroke 
Intake / Compression [mm] 
51.0 
42.1 38.8 
Expansion / Exhaust [mm] 63.3 55.7 
Displacement 
Intake / Compression [cm3] 
164 
135 125 
Expansion / Exhaust [cm3] 204 179 
Compression ratio [ - ] 8.5 
Expansion ratio [ - ] 8.5 12.3 11.8 
Maximum piston acceleration [m/s2] 3120 4460 2575 
Maximum inertia excitation force [N] 444 754 293 
Intake stroke term [degCA] 
180 
168.6 176.4 
Compression stroke term [degCA] 181.1 169.4 
Expansion stroke term [degCA] 173.3 190.6 
Exhaust stroke term [degCA] 197.0 183.5 
Theoretical thermal efficiency [%] 48.6 53.8 53.3 
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比熱比：κ、圧縮比：εc、膨張比：εeとする下式より計算する(1-24)。 
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 (2-22) 
なお最大総和慣性加振力を求める場合、設計パラメータが全て定まった後、各部品の質量・重
心位置を算出し、各質点に対する相当質量を定める。そして任意の複リンク機構の最大慣性加振
力が最小となるように、図 2-6 に示すカウンターウェイトの質量と重心位相を計算することで、リンク
仕様ごとの最大慣性加振力を求めることができる。 
 
 
Fig.2-48 In-cylinder pressure of TYPE-A through one cycle (3000 rpm W.O.T.） 
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Fig.2-49 Calculation flow of multiple linkage system 
 
 
Fig.2-50 Multiple linkage optimized calculation system 
 
  
Arbitrary EXlink : Theoretical thermal efficiency,
Maximum piston acceleration
Calculation: γ, l4, δ
Calculation : Theoretical  indicated output = W
Judgment
W = W0
W0 : Theoretical indicated output of TYPE-A EXlink
Input parameters: l1, l3, l5, l6, rc, rp
No
Initial value : l2
l2=l2+⊿l2
Yes
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2.5.2 複リンク機構最適化検討；計算条件および計算結果 
複リンク機構の設計パラメータを検討するために、図 2-49 で示した複リンク機構の計算プログラ
ムを市販の多目的最適化ソフトと連成させ、多目的遺伝的アルゴリズムによる自動計算システムを
構築した。本検討においては、TYPE-A リンクの理論熱効率：53.8%と同等レベルとしながら、エン
ジン回転数 3000 rpm 時のピストン最大加速度を、同径ボアの従来型エンジン：3120 m/s2 よりも低
減させることを目標に設定した。なお，各入力パラメータの検討範囲は表 2-10 に示す． 
 
Table2-10 Design range of parameters 
Design parameter Design range change from TYPE-A 
Bore Constant Reciprocating mass is constant 
l1 Variable ±75% 
l2 Automatic calculation Theoretical work is constant 
l3 Variable ±15% 
l4 Automatic calculation Avoiding contact with cylinder 
l5 Variable ±40％ 
l6 Variable ±40％ 
rc Variable ±35% 
rp Variable ±60% 
α Variable ＋25% 
δ Automatic calculation Minimize piston friction loss 
 
図 2-51 は各パラメータを組み合わせた結果、理論出力一定の条件下での理論熱効率とピスト
ン最大加速度の関係を示す。図 2-51 における 1 点が 1 つのリンクモデルを示し、モデルは総計
1400 種類を検討した．この計算結果を大局的に見ると、理論熱効率を向上させるとともにピストン
最大加速度は増加する傾向にある。 
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Fig.2-51 Theoretical thermal efficiency and maximum piston acceleration 
 
図 2-51 中の< 1 >は、TYPE-A リンクと同じ理論出力、理論熱効率：53.8%を保ったままピストン
最大加速度を 3007 m/s2 まで低減する仕様；TYPE-C の存在を示した。TYPE-C のピストン最大加
速度は TYPE-A に対し－32.6%、目標としていた従来型エンジンに対し－3.6%となった。次に図
2-51 中の< 2 >は、理論熱効率を従来型エンジンと同等レベルまで低下することを許容した場合、
ピストン最大加速度は 2431 m/s2 まで低減が可能である事を示し、複リンク機構を用いることによる
低振動化への可能性を示唆している。さらに図 2-51 中の< 3 >は、ピストン最大加速度を従来型エ
ンジンと同等レベルとした場合、理論熱効率は最大 54.2%（膨張比 13.3）までの向上が見込めるこ
とが示された。以降では図中< 1 >に示した TYPE-C の仕様を中心に、低振動化に対する特性を
分析する。 
 
2.5.3 TYPE-C 仕様の特性分析 
TYPE-A、C のワイヤーモデルを図 2-52、TYPE-A からの各設計変数変化率を表 2-11 に示した。
ピストン移動量とピストン加速度は、TYPE-A および同径ボアの従来型エンジンとともに図 2-53、54
にて比較し、ピストン加速度の FFT 次数分析結果を図 2-55 へ示した。 
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Fig.2-52 TYPE-C linkage specification wire model 
 
Table 2-11 Dimension ratio of design parameter  
Design parameter TYPE-C dimension ratio to TYPE-A 
l1 +60.3% 
l2 +38.5% 
l3 -7.1% 
l4 -1.3% 
l5 +19.6% 
l6 -12.2% 
rc +3.6% 
rp +37.5% 
α ＋18deg 
δ +20% 
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Fig.2-53 Piston motion through one cycle 
 
 
Fig.2-54 Piston acceleration through one cycle 
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Table2-11 TYPE-C linkage specification 
 
 
Fig.2-55 Piston acceleration order analysis result 
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   Conventional 
engine 
Extended expansion linkage engine 
TYPE-A TYPE-C 
Bore [mm] 64.0 
Stroke 
Intake / Compression [mm] 
51.0 
42.1 42.0 
Expansion / Exhaust [mm] 63.3 63.0 
Displacement 
Intake / Compression [cm3] 
164 
135 135 
Expansion / Exhaust [cm3] 204 203 
Compression ratio [ - ] 8.5 
Expansion ratio [ - ] 8.5 12.3 12.3 
Maximum piston acceleration [m/s2] 3120 4460 3007 
Maximum inertia excitation force [N] 444 754 403 
Intake stroke term [degCA] 
180 
168.6 170.0 
Compression stroke term [degCA] 181.1 171.1 
Expansion stroke term [degCA] 173.3 189.9 
Exhaust stroke term [degCA] 197.0 190.0 
Theoretical thermal efficiency [%] 48.6 53.8 53.8 
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Fig.2-56 Order contribution ratio of piston acceleration 
 
表 2-11 より、TYPE-C の各ストロークは TYPE-A と同等であるが、膨張行程期間は 189.9 
degCA と約 10%長期化し、排気行程期間とほぼ同じになった。また図 2-54 より、TYPE-C のピスト
ン最大加速度は 32.6％低減し、TYPE-A でみられた膨張下死点近傍に見られる急激な増加がな
かった。また吸気下死点加速度の極値とのバランスを見ると、TYPE-A が 2924 m/s2 となり膨張下
死点と 34％の極値差があるのに対し、TYPE-C は 2629 m/s2 となり極値差は 12.6％に留まり、加速
度がより平衡に近づく傾向となった。 
次に図 2-55 に示す様に、TYPE-C の次数成分は 1 次成分が TYPE-A および従来型機構と同
等になった。また、1 次以外の次数成分が総じて低減するが、特に 2 次成分は従来型機構に対し
ても 67%低減した。図 2-56 には、各機構のピストン加速度に対する次数の寄与率を示す。この結
果より、従来型機構は 1 次成分の寄与率が 78.5％と大半を占めるが、2 次成分も 21.1%となるため、
カウンターウェイトは互いの次数が平衡となる値に設定にする必要がある。また TYPE-A は、2 次
成分の寄与が低減し主要な要素は 1 次成分となるが、その寄与率は 49%と低く、その他の成分で
半数以上を占めていた。故に、クランク軸のカウンターウェイトで低減可能な 1 次成分が 50%以下
のため、高次の総和慣性力を低減できず、従来型機構に対して増加したと考えられる。それに対し
TYPE-C は 1 次成分の寄与率が 67.7％まで増加し、2 次およびその他の成分寄与率が低減でき
ていることから、カウンターウェイトが TYPE-A に対し効果的に作用すると予測された。 
そこで TYPE-C に対し、各質点質量を算出しつつ、図 2-57 に示すような最大総和慣性力が最
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小となる様にカウンターウェイトを設定する事で、慣性加振力を算出した。TYPE-C の 1 サイクルに
おける総和慣性力を図 2-58、Local curve を図 2-59 に示す。 TYPE-A 総和慣性力が 0～754N
間で急激な増減を繰り返し、Local curve 形状も複雑な軌跡形状となるのに対して、TYPE-C は
141～401N 間を円滑に変化し、Local curve 形状はハート型の簡素な軌跡形状となった。これによ
り最大値は TYPE-A に対し－46.8%、同径ボアの従来型機構に対し－9%となった。TYPE-C のピ
ストン最大加速度低減率－32.6％に対し、最大慣性加振力低減率が高くなった要因は、図 2-56
に示したように TYPE-C の主要な次数成分が１次のため、クランク軸カウンターウェイトによる１次成
分低減が効果的に作用したと推測される。 
 
Table2-12 Minimum inertia excitation of TYPE-C 
 TYPE-A TYPE-C 
Cylinder offset [mm] -22 -26.4 
Piston TDC crank angle [degCA] -12.78 -11.3 
Balance ratio (include connecting rod) [%] 97.0 71.0 
Gravity center angle：φ [deg] 15 7 
Maximum inertia summation [N] 754 401 
 
 
Fig.2-57 Specification of counter weight and maximum inertia summation (TYPE-C) 
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 Fig.2-58 Inertia summation through one cycle comparison between TYPE-C and TYPE-A 
 
 
Fig.2-59 Local curve comparison between TYPE-C and TYPE-A 
 
2.5.4 複リンク機構の低慣性加振力化と加速度 1 次成分寄与率 
前節の TYPE-C の検討において、TYPE-A に対しピストン加速度の 1 次成分寄与が高まり、結
果的にカウンターウェイトの効果が向上したことが、低慣性加振力化になったと推測した。そこで、
図 2-51 に示すモデル群においても、最大加速度が低減するにつれ 1 次成分の寄与率が高まる
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傾向となるか検証する。まず図 2-60 に示す、TYPE-A から TYPE-C への変遷において、図中に示
す 2 つのモデルについてピストン加速度の次数成分寄与率を計算し、図 2-61 に示した。この結果
より、ピストン加速度の低減と共に 1 次成分の寄与率が徐々に増加し、2 次およびその他成分の寄
与率が低減していく事が示された。さらに図 2-62 に示す様に、TYPE-C から図中<2>までの境界
線上の解、いわゆるパレートモデル(2-8)の中から 3 つのモデルについてピストン加速度の次数成分
寄与率を計算した。その結果を図 2-63 に示すが、1 次成分の寄与率はさらに増加して 70%以上と
なり、2 次成分は 3%以下、その他成分も 25%以下に低減した。そして<2>で示すモデルにおいて
は、1 次成分の寄与率が 81.3%まで増加した。 
これらの結果が示すように、複リンク機構においてピストン最大加速度の低減と、加速度の 1 次
成分寄与率の増加には相関性が見られ、複リンク機構を用いる事による従来型機構からの低振動
化も可能である事を示した。 
 
 
Fig.2-60  Acceleration order contribution ratio analysis model from TYPE-A to TYPE-C 
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Fig.2-61   Acceleration order contribution ratio analysis results 
 
 
Fig.2-62  Acceleration order contribution ratio analysis model from TYPE-C to <2> 
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Fig.2-63   Acceleration order contribution ratio analysis results 
 
2.5.5 統計的アプローチによる慣性加振力を低減する複リンク機構の設計 
複リンク機構における慣性加振力を低減するためには、ピストン最大加速度の低減が一つの指
標である事は示したが、それを設計するためには 2.5.1 節に示したように少なくとも 7 つの設計変
数を適切に設定する必要がある。そのため複リンク機構を設計するにあたり、各設計変数がピスト
ン最大加速度に対して、どのような作用を及ぼすかを把握する事が必要である。そこで本節では、
図 2-64 に示した 1400 ほどの複リンク機構モデルに対し、TYPE-A から TYPE-C までの間で、理
論熱効率 53.5～54.0%間にある 215 個のモデルを抽出し、図 2-65～72 に各設計変数に対するピ
ストン最大加速度の関係を表わした。また、ピストン最大加速度と各設計変数の分布に対する R2
値(2-8)を表 2-13 にまとめた。 
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Fig.2-64 Design parameters verification range in the calculation models 
 
 
Fig2-65 Acceleration with respect to the design parameter;l1 
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 Fig.2-66  Acceleration with respect to the design parameter;l2 
 
 
Fig.2-67  Acceleration with respect to the design parameter;l3 
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Fig.2-68  Acceleration with respect to the design parameter;l5 
 
 
Fig.2-69  Acceleration with respect to the design parameter;l6 
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Fig.2-70  Acceleration with respect to the design parameter; rｃ 
 
 
Fig.2-71  Acceleration with respect to the design parameter; rp 
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Fig2-72  Acceleration with respect to the design parameter;α 
 
Table2-13 Dispersion R2 value of each design parameter 
Parameter l1 l2 l3 l5 l6 α rc rp 
R2 0.281 0.014 0.102 0.273 0.421 0.671 0.014 0.592 
 
 これらの結果によると、R2 値が高めになる、すなわちピストン加速度に対しより相関性が高くなる
設計変数は、α、rp、l6 の 3 種であることが示され、複リンク機構の設計において重要度の高い変数
と考えられる。しかし、いずれの設計変数も R2 の値が 0.7 以下となり、一般に統計的な高い相関関
係があるとは示し難い(2-8)。例えば図 2-72 の α に対する分布において、α は今回設定した変化幅
に対し増加させると、ピストン最大加速度は低下する傾向にあり、設定最大値 α＝110 deg に解が
収束している様に見受けられる。しかし同じ α の値であっても、計算モデルによってはピストン最大
加速度が 20％程度の変化幅があり、一概に α のみを 110 deg に設定するだけでは、ピストン最大
加速度の低減に対して十分な条件ではないこと示唆している。また、理論出力を一定とするために
自動計算する l2 に関しては、R2 が 0.014 となりピストン最大加速度低減に対して寄与が低い様に
見えるが、その分散を見ると TYPE-A に対する変化率 40～60％の範囲では、ピストン最大加速度
が低減する傾向が表わされている。 
 以上の結果より、ピストン最大加速度を低減する複リンク機構を設計するためには、設計変数単
独の特性ではなく、各変数の組み合わせと選択する寸法範囲を検討する必要があると考えられる。
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そこで設計変数単体の分散ではなく、多次元の設計変数の組み合わせを分析することより、ピスト
ン最大加速度を低減する条件を考察した。図 2-64 に示した検討範囲のうちピストン最大加速度が
3200 m/s2 以下の 130 モデルについて、設計変数の組み合わせを図 2-73 に表した。設計変数の
範囲が絞られても、ピストン最大加速度は 2914～3193 m/s2、理論熱効率は 53.5～54.0％の範囲
内にあるため、この結果より各モデルに特徴的な傾向を抽出し、それらをグループ分けする階層ク
ラスタリング分析(2-9)を実施し、その結果を図 2-74 に示した。 
 階層クラスタリング分析において、本論では 7 つのクラスに分類したが、大まかな傾向としては、
以下の 3 種類が見受けられた。 
 (a)ピストン最大加速度を低減するが、理論熱効率が 53.7%以下となる分類 
  赤色で示す領域のクラス 
 (b)ピストン最大加速度が従来機構レベル、理論熱効率が 53.7%以下となる分類 
  黄色、水色および青色で示す領域のクラス 
 (c)ピストン最大加速度は 3100m/s2 レベル、理論熱効率が 53.7％以上となる分類 
  紫色、橙色および緑色で示す領域のクラス 
この中でも、理論熱効率を TYPE-A 同等レベルとなる(c)に着目すると図 2-75 となり、設計変数の
選択範囲を表 2-14 に示した。 
 
 
Fig.2-73 Design parameters multivariate analysis result 
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Fig.2-74 Hierarchical cluster analysis 
 
 
Fig.2-75 Focus clusters 
 
Table2-14 Selected range of design parameters in focus clusters 
Parameter l1 l2 l3 l5 l6 rc rp α 
Selected range 36～62% 23～51% -7～-1% 15～22% -12～0% 0～5% 24～37% 105～108° 
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ピストンの挙動という観点で、複リンク機構の状態量の式、すなわちピストン位置を示す（2-1）式の
各項に着目した。 
   CCrllx  cossincos 1244    (2-1)  
コネクティングロッドの長さと角度を示す項；l4cosφ4 において、φ4 の変化は従来型機構に対し変化
が小さく、行程長や加速度に対する影響は低い。またクランク軸の半径と角度を示す項；rccosθc に
おいては、θc は特に影響せず、rc が行程長に影響する。しかし表 2-14 の結果より、rc は 0～5％程
度の変化であった。トリゴナルリンクの寸法および角度の項；l2sin(φ1+α)が今回の検証において最
も変化が大きく、l2 は TYPE-A に対し延長し α は拡大する傾向となった。TYPE-A は他の計算モ
デルと比較して短い l2 であったため、φ1 の変化量を大きくすることで行程長を生み出していた。そ
れに対し表 2-14 の結果は、l2 の延長により φ1 の変化を少なくする方向性を示しており、ピストン加
速度と φ1 の変化量とに因果関係がある事を示唆している。φ1 は(2-3)、(2-4)式より以下の様に導か
れる。 
c
c
p
p
l
r
l
l
l
r
l
l  sincos)sin(cos
1
3
1
3
11
5
1   (2-17) 
c
c
p
p
l
r
l
l
l
r
l
l  cossin)cos(sin
1
3
1
3
11
6
1   (2-18) 
この中で φ1 の変化量に関係する項について、表 2-14 の結果により l1 を TYPE-A に対して延長
していることから、TYPE-A と比較した特長を以下に示す。 
 ・クランク軸半径と回転の項；rc はほとんど変化せず l1 の延長により変化量は低下 
 ・エキセントリック軸半径と回転の項；rp の延長の割合は l1 よりも小さく変化量は低下 
 ・スイングロッド長と回転の項；l3 は低下するため変化量も低下 
以上より、φ1 の変化量を低減させるための各設計変数の設定となっていると推測される。また、
TYPE-A と TYPE-C とで 1 サイクルにおける φ1 の変化量を比較すると、図 2-76 に示すようになり、
TYPE-C では 36.9％回転角を低減していることが、ピストン最大加速度を低減させる要因となった。 
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Fig.2-76 Trigonal link angle ;φ1 between TYPE-C and TYPE-A 
 
l1～l3 の設定傾向は以上の傾向を示すが、図 2-75 において 3 つの傾向がある事を示しており、
それぞれを個別に図 2-77～79 で表わし、各々のグループの特徴をまとめた。表 2-15 より l1、l2 変
数の組合せは互いに増加傾向である。しかし l３にはその傾向は無く、rc、rp の設定に影響を及ぼし、
l３が減少すると rc、rp が増加する傾向になる。これらの結果より、トリゴナルリンク周辺寸法の決定が、
複リンク機構のレイアウト、各部品の強度等に影響するため、様々な目的で使い分ける事が重要と
なる。 
 
 
Fig2-77 Orange group design parameter 
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Fig2-78 Purple group design parameter 
 
 
Fig2-79 Green group design parameter 
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Table 2-15 Characteristics of each group parameters  
Group 
Combination of  
l1～l3 
rc rp 
Maximum 
piston 
acceleration 
Theoretical 
thermal 
efficiency 
Orange 
l1；68.5％ larger 
l2；46.5％ larger 
l3；3%  shorter 
No change 24％ larger 
Around 
3075m/s2 
Around 
53.78％ 
Purple 
l1；37.5％ larger 
l2；27％ larger 
l3；0.5％ shorter 
No change 28.5％ larger 
Around 
3100m/s2 
Around 
53.82％ 
Green 
l1；45％ larger 
l2；28％ larger 
l3；5.5％ shorter 
4％ larger 34.5％ larger 
Around 
3070m/s2 
Around 
53.76％ 
 
この他、クランク軸とエキセントリック軸の位置を示す l5、l6 においては l5 が拡張し、l6 は縮小、す
なわち図 2-80 に示す位置にエキセントリック軸を配置し、TYPE-A に対して Y 方向に軸間距離を
増加させる傾向を示した。緑で示す設計検討範囲の中で、ピストン最大加速度は 2914～3193 
m/s2、理論熱効率は 53.5～54.0％の範囲内は、橙色の領域に集中している事に注目し、これらの
範囲を変えた場合の分布を検討する。図 2-26 に示すパレートモデルは、各理論熱効率に対する
最小のピストン最大加速度となるモデルであるが、これらの l5、l6 を図 2-81、82 に示した。これらの
結果によると、l5 を増加し l6 を低減させると、ピストン最大加速度は低減しつつ、理論熱効率、すな
わち膨張比が低下する傾向となる事がわかった。また、性能設計の段階で目標とする理論熱効率、
慣性加振力を定めると、l5、l6 の組み合わせが定まり、エンジンサイズを大よそ把握することが可能
となる。この結果から、TYPE-A よりもエキセントリック軸の位置をクランク軸へ近づけ、よりコンパクト
な設計を狙った場合、本検討で狙いとした機関仕様において理論熱効率と慣性加振力の両立は
困難である事も示された。 
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Fig2-80 Eccentric shaft position of the optimum group 
 
 
Fig.2-81 l5 change rate against theoretical thermal efficiency and maximum piston acceleration 
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Fig.2-82 l6 change rate against theoretical thermal efficiency and maximum piston acceleration 
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2.6 まとめ 
複リンク式高膨張比内燃機関の慣性加振力について研究を行い、以下の結果を得るに至った。 
 
(1)  複リンク機構を等価集中質量系で定義し、各結節での加速度を導出することで慣性加振
力を算出した。1 次慣性加振力を低減するクランク軸カウンターウェイトのバランス率設定は、
往復慣性質量にピストン、ピストンピンの他コネクティングロッドを勘案する。また、ピストン上
死点とクランク軸上死点との位相差を考慮し、カウンターウェイト重心位相を操作することで
極小値を得ることができる。熱効率向上を実証した TYPE-A は、最大総和慣性力が従来型
機構に比べ 98.3％増加し、その時のバランス率は 96％となった。これに対し、最大総和慣
性力を低減する TYPE-B、C では７０％程のバランス率となることから、低振動な複リンク機
構を設計する上で７０％程度のバランス率が目安となる。  
 
(2)  TYPE-A の極小となるバランス率が 96％になり、慣性加振力が増加する要因は、高膨張
比サイクルによりストロークが長くなる膨張行程でのピストン挙動であった。複リンク機構の場
合、上下死点間隔が非等長となるが、TYPE-A の膨張行程期間が従来型機構よりも 7 
degCA 短期化し、膨張行程後半においてピストンの加速度が急激に変化するため、クラン
ク軸回転に対する次数成分が広域に分散し、カウンターウェイトの効果が低下した。 
 
(3)  試作機において上記特性を検証した結果、慣性加振力の増加と広域次数帯となる特性が
示された。また計算による総和慣性力の発生傾向は、各部加速度の傾向と同様になった。
これより、計算による慣性加振力検証の有効性を示した。 
 
(4)  新設計の TYPE-B は、TYPE-A に対し吸気・圧縮行程長が－8%、膨張・排気行程長が
－12%と短縮するが、膨張・排気行程にはクランク角 180 degCA 以上の期間、特に膨張行
程のクランク角度を 17 degCA 延伸し 190 degCA とすることで、ピストン最大加速度を 42％
低減し、最大総和慣性力は 61%低減した。実験により機関の最大加速度は 43%低減し、
TYPE-B の低振動化を実証した。しかし WOT 運転時の TYPE-B の正味熱効率は、TYPE-
A に対して 1.5 ポイント低下したことから、慣性加振力の低減と熱効率の向上とは相反関係
にあることが推測され、要求性能に対しバランスの取れた複リンク機構の設計指針が必要で
ある。 
 
(5)  慣性加振力の低減と熱効率の向上の両立を、数値計算によって検証した。その結果
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TYPE-A と同等な各行程長を維持しつつ、従来型機構よりも慣性加振力を低減する TYPE-
C 複リンク機構の設計が可能である事を示した。TYPE-C は、ピストン最大加速度が従来型
機構に対し－3.6％となり、長短行程でのピストン加速度極値がほぼ同等となることで、ピスト
ン加速度の次数は 1 次成分が占める割合が増加し、カウンターウェイトが効果的に作用す
る特徴となった。 
 
(6)  複リンク機構の設計において、ピストン加速度の低減に対してはトリゴナルリンクを定める寸
法の重要度が高く、TYPE-A に対して各々の寸法を増加させ、トリゴナルリンクの回転挙動
を増さずに長短行程長の差をつくることが必要となる。またトリゴナルリンクが大きくなるに伴
い、特にエキセントリック軸半径が従属的に増加し長短の行程長差を作り出している。また
狙いとする長短行程長の差により、エキセントリック軸の位置が定まる。したがって要求性能
である、理論熱効率、慣性加振力に対するエキセントリック軸の位置が定まり、機関の大きさ
をおよそ見積もることが可能である。 
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第 3 章 機械系騒音の特性と評価                     
 
 
3.1 緒言 
図 2-1 に示す複リンク機構は、従来型のピストン・クランク機構に対して構成部品が増加する事
により、回転可動部数が増加する。また、長短ストロークを交互に繰り返す高膨張比サイクルのため
に、複リンク機構のエキセントリック軸は、ギヤによってクランク軸から動力伝達され駆動する。これ
らの機構要素は、いずれも機械系騒音を引き起こす要因と考えられ、また過去に複リンク機構を有
する内燃機関の騒音特性に関する研究事例がなかった。そこで本章では、複リンク機構特有の機
械系騒音に論点を定め、実験および数値計算により議論する。 
まず供試エンジンとして、2 章における TYPE-A の複リンク機構を用いて、複リンク機構エンジ
ンの騒音特性を分析する。ファイヤリング運転でのエンジン騒音を測定し、エンジン騒音の特徴と
それに影響を与える要因について考察し、改善の方向性について提案する。 
次に 1 章にて述べたように、今後の内燃機関において課題となる熱効率向上と燃焼騒音低減
との両立について、複リンク機構を用いた場合の特性を議論する。今回は、複リンク機構を汎用エ
ンジンへ適用した場合を想定するため、まず汎用エンジンにおける燃焼騒音の特性を最初に検証
する。燃焼騒音のメカニズムおよび主要因となるパラメータを明らかにした後、供試エンジンとして
TYPE-A を用いて、複リンク機構機関の燃焼騒音について論じる。 
最後に、複リンク機構を小型コージェネレーション用ガスエンジンに適用した場合について議論
する。1 章にて述べたように、家庭用小型コージェネレーションシステムには、熱効率と静粛性能を
高めることが商品として求められる。また小型コージェネレーション用エンジンは、クランクシャフトの
軸方向が垂直になるいわゆる縦型配置であったため、特有の騒音が問題となった。そこで熱効率
への影響を最小限にしながら、エンジンの騒音を対策した事例について述べる。 
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3.2 複リンク機構に起因する機械系騒音 
3.2.1 供試エンジン諸元 
第 2 章にて使用した複リンク式高膨張比エンジンの外観と主な構成部品を図 3-1、その
主要諸元を表 3-1 に示す。比較用に試作した、従来型エンジンの諸元も表 3-1 に示す。 
諸元に適合する、各部寸法を表 3-2 の様に決定することで、図 3-2 に表わすように、吸
気・圧縮ストロークと、膨張・排気ストロークを不等長にし、ストローク比は約 1.5 を実
現した。複リンク機構のエキセントリック軸を駆動するギヤは、本試験においては平歯ギ
ヤを使用した。比較にあたり従来型エンジンを高膨張比化した場合を想定し、両エンジン
がほぼ同等の全開出力を有するように、従来型エンジンの行程容積を設定した。シリンダ
ヘッド・点火プラグ・吸排気バルブ、動弁機構およびシリンダブロック等の構造部品、な
らびにエアクリーナ、気化器，といった吸気系の補機部品は、すべて同一部品を使用して
いる。燃料はガソリン（RON90）を使用し、機関の運転条件が、回転数 3000 rpm 全負荷運
転時に、空燃比（A/F）が 12.5、点火時期が MBT となる様に設定した。 
 
 
Fig.3-1 Characteristics dimensions of linkage system 
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Table3-1  Engine specification 
 
Extended expansion 
linkage engine 
Conventional engine 
B 
Engine type Air cooled, 4 stroke, single cylinder, horizontal shaft 
Bore [mm] 64 64 
Stroke 
Intake/Compression [mm] 42.1 
51.0 
Expansion/Exhaust [mm] 63.3 
Displacement 
Intake/Compression [cm3] 135.4 
164.1 
Expansion/Exhaust [cm3] 203.6 
Compression ratio  8.5 
8.5 
Expansion ratio  12.3 
Fuel  Gasoline （RON90） 
Maximum power (3600rpm) [kW] 3.2 3.2 
Valve mechanism  OHC 
 
Table 3-2  Design parameter scale 
Design parameter Value 
l1 2.43 rc 
l2 2.43 rc 
l3 5 rc 
l4 5.68 rc 
l5 3.43 rc 
l6 -2.80 rc 
rc standard scale 
rp 0.57 rc 
α 90 deg 
δ -22 
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Fig.3-2 Piston movement of extended expansion linkage engine through one cycle 
 
3.2.2 試験条件 
図 3-3 には、試験条件の概略を表わした。本研究では、エンジンの機構系騒音を測定す
るため、排気騒音はシリンダヘッドの排気ポートからテストベンチの排気ダクトへ直接結
合する配管を設置し、排気音をテストベンチ外へ放出した。また、今回使用したエンジン
は、いずれも空冷エンジンであるが、冷却ファンの騒音を排除するためファンおよびファ
ンカバーを取り外した。センサー類は図 3-3 に示すように、マイク、エンジン回転パルス
センサー、発電機からの出力を同時計測した。この他、供試エンジンの試験時に、筒内圧
を測定した。運転モードは、表 3-3 に示す 2 つのモードを設定した。 
 
 
Fig.3-3 Experimental apparatus 
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Table3-3  Experimental operating mode 
No. Constant condition Change condition 
Element Minimum Maximum Change rate 
1 Generator output 0 kW Rotational speed 1500 rpm 3200 rpm 85 rpm/s 
2 Rotational speed 3000 rpm Generator output 0.0 kW 2.0 kW 0.1 kW/s 
 
3.2.3 試験結果 
各運転モードでの騒音測定の結果を、以下に示す。 
 
3.2.3.1 モード 1：発電機出力無負荷 回転数増加運転 
図 3-4 は、モード 1 における TYPE-A エンジンと従来型エンジンの音圧を表わした。横
軸はエンジン回転数を示す。TYPE-A エンジンは、従来型エンジンに対し測定した回転数
の全域で音圧が増加し、特に 3000 rpm において音圧は 15.8 dB(A)増加した。TYPE-A エン
ジンの実際の音は、本試験における最低回転数である 1500 rpm から、金属が衝突するよう
な非定常音が発生していた。本論では、これを打音（rattle noise）と呼ぶことにする。回転
数を増してゆくと、聴感上打音の頻度が増し、2200 rpm 以上になると連続的に発生した。
図 3-4 からも、2200 rpm 近傍から TYPE-A エンジンと従来型エンジンとの音圧差が大きく
なる傾向になった。 
 
 
Fig3-4  Overall engine sound pressure level (mode1) 
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図 3-5、3-6 は、回転数に対する各エンジン騒音の騒音周波数特性を表わした。この結
果によると、従来型エンジンに対して TYPE-A エンジンは、500～5000 Hz の広域な周波数
帯で増加した。その中でも、600～1300 Hz、4000 Hz 帯が特徴的である。これら周波数帯
は、2200 rpm 以上の回転数から顕著に表れており、聴感結果と比較して打音によって生じ
たものと推測される。 
 
 
Fig3-5  Frequency characteristics of conventional engine (mode1) 
 
 
Fig.3-6  Frequency characteristics of TYPE-A engine (mode1) 
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3.2.3.2 モード 2：回転数 3000 rpm 発電機出力増加運転 
図 3-7 は、TYPE-A エンジンと従来型エンジンにおいて回転数を 3000 rpm 一定とし、発
電機出力を徐々に増加させたときの音圧を示す。なお横軸に発電機出力、縦軸に音圧を表
わす。TYPE-A エンジンは、無負荷時においては従来型エンジンに対し+15.8 dB(A)となり、
その差が発電機出力 0～0.1 kW 間で最大となった。そして TYPE-A エンジンの騒音値は、
出力 0.1 kW を超えると、出力の増加とともに音圧が約 10 dB 低下し、0.3～0.8 kW 間で最
小値となる傾向を示した。そして出力 1.0kW（約 50%負荷）を越えた辺りから、音圧は再
び増加する傾向を示し、1.8 kW 出力時に無負荷時とほぼ同じ値となり、同出力の従来型エ
ンジンに対し+7.1 dB となった。1.8 kW 出力時の音質は、無負荷運転時の打音とは異なり、
エキセントリック軸を駆動するギヤの噛み合い音が主と考えられた。 
 
 
Fig.3-7  Overall engine sound pressure level (mode2) 
 
図 3-8、3-9 は、発電機出力に対する各エンジンの騒音周波数特性を示す。従来型エン
ジンは、発電機出力が 1.0 kW 以上になると、燃焼に起因する 800～900 Hz 帯の燃焼騒音が
特徴的となった。これに対し、TYPE-A エンジンは、運転モード１の時に生じていた打音
の周波数帯、600～1300 Hz、4 kHz が、0.1 kW を境に急激に低下する傾向が示された。そ
の後発電機出力が 1.3 kW を超えると、1200 Hz、2600 Hz、3600～4000 Hz のギヤの噛み合
いに起因すると考えられる周波数帯が増加した。なお、複リンク機構のクランク軸側駆動
ギヤのギヤ歯数は 24 枚であり、以下の式より噛み合い音の次数成分周波数が求められる。 
 ௚݂ሺ݊ሻ ൌ ݊ ൈ ݖ ൈ ே௘଺଴ (3-1) 
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ここで、z：ドライブギヤ歯数、Ne：エンジン回転数(rpm)、n：次数(＝1、2、3、…)で
ある。TYPE-A エンジンの聴感音は、無負荷時に前述した打音が発生しているが、発電機
出力 0.1 kW を超えると、急激に打音の頻度が低下し、0.3 kW 以上になると打音はほぼ解
消する。さらに出力が増加していくと、1 kW を越えた辺りからギヤの噛み合い音である高
周波音が主要な音となり、打音はなかった。 
 
 
Fig3-8  Frequency characteristics of conventional engine (mode2) 
 
 
Fig.3-9  Frequency characteristics of TYPE-A engine (mode2) 
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二つの実験結果から、TYPE-A の複リンク式高膨張比エンジンの騒音は、下記の様な特
徴があることが示された。 
(1) 無負荷運転時に機関より打音が発生する。低回転数では散発した打音であるが、
回転数の増加と共に打音の頻度が増し音圧も増加 
(2) エンジン回転数 3000 rpm において無負荷時に発生している打音は、発電機出力
を 0.3 kW 以上にすると解消。1.0 kW 以上の出力になるとギヤ噛み合い音が増加 
本研究において、(2)の 1.0 kW 以上に生じるギヤ噛み合い音については、ギヤ諸元等で対
応可能と考え、議論の対象から除外した。 
 
3.2.4 打音の原因分析 
3.2.4.1 打音の発生条件と時期の特定 
前述したように、複リンク式エンジンは無負荷運転時に打音が発生したが、その発生時
期・行程を特定する事で、原因の絞込みが可能となる。そこでエンジン回転数 1500 rpm に
おいて打音が間欠的に発生することに着目し、発生条件・時期の分析を行なった。 
図 3-10 は、TYPE-A エンジンを回転数 1500 rpm、発電機出力 0 kW 条件にて、騒音周波
数と音圧を示した。5 秒間の測定時間の中で、図中の円弧で示したように、時折音圧が増
加する時期があり、打音の発生を示している。また、周波数特性の図中には、音圧が増加
するタイミングで、横筋状の波形が表れた。この打音は衝突音であることを示すように、
広範囲に周波数が増加し(3-1)、前述したように 4000 Hz 帯の増加が特徴的であったため、主
要周波数として扱うこととした。 
 
 
Fig.3-10 Spectrum of the rattle noise (TYPE-A) 
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次に、1 サイクル中における主要周波数の発生時期について分析を行った。図 3-11、3-
12 には、打音が発生したサイクルと発生しない代表的なサイクルについて、筒内圧および
4 kHz 以上の音圧波形を表わした。なお横軸をクランク角、縦軸を筒内圧、および音圧と
し、音圧はマイクと供試エンジンとの距離 0.5 m の時間差を考慮している。まず筒内圧を
比較すると、打音が発生しているサイクルは、最大筒内圧が低く失火していると思われる
ものも含まれていた。それに対して打音が発生しないサイクルは、比較的高めの最大筒内
圧となる。また膨張行程後半の下死点近傍における筒内圧は、高膨張比ストロークの影響
で負圧となり、最大筒内圧が低い場合は負圧範囲が広く、負圧の最小値が大きくなる傾向
となった。次に 4000 Hz 以上の音圧は、打音が発生する場合、そのピーク値は圧縮上死点
後の 90 degCA(Crank angle)近傍に一度、そして筒内が負圧となっている 180 degCA 近
傍に 2 度目のピークが発生し、打音が発生しない音圧波形と対照的な傾向を示した。これ
より複リンク機構から発する打音は、筒内圧が比較的低い条件において発生し、その時期
は膨張行程 90～180 degCA であることが明らかになった。 
 
 
Fig.3-11  Cylinder pressure (red) and 4000 Hz sound pressure (black) when the rattler noise did not 
occur 
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Fig.3-12  Cylinder pressure (red) and 4000 Hz sound pressure (black) when the rattle noise occur 
 
3.2.4.2 エキセントリック軸駆動用ギヤのトルクの定式化 
3.2.3 の試験結果より、複リンク機構から発する打音は、回転数の増加すなわち複リンク
系の慣性力の増加と共に連続的かつ音圧が増加した。またエンジン出力、すなわち筒内圧
を増加させると打音が解消する傾向であった。また 3.2.4.1 の結果より、筒内圧がより低い
条件において、膨張行程 90～180 degCA 間で 4kHz を主要な成分とする打音が生じている
ことも解明された。これらの結果より、膨張行程において系の慣性力と筒内圧とが相互に
作用することで打音が発生すると考えられる。 
打音が発生する条件から、高回転、無・軽負荷時に発生するピストンスラップ（3-2,3）が
打音の原因の一つと考えられた。しかし、図 3-7 に示したように、供試エンジンの音圧は、
打音の有無によって、10 dB 以上の差が生じている。また供試エンジンは、図 3-13 にも示
すように、膨張行程において、コネクティングロッドが従来型エンジンに対し直立した状
態で下降するため、ピストンスラップが要因である可能性は低いと考えられる。さらに図
3-11、12 に示した筒内圧でピストンに作用する側力を、TYPE-A エンジンについて計算す
ると、図 3-14 のようになり打音が発生した筒内圧の方が側力は低減し、打音が発生する膨
張行程 90～180 degCA 間では顕著なった違いが見られなかった。従って、ピストンスラッ
プでは無く、複リンク機構に特有な要因によって打音が発生したと推測される。 
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Fig.3-13 Connecting rod motion during expansion stroke 
 
 
Fig.3-14 Piston thrust force comparison of cylinder pressure (1500rpm) 
 
次に、複リンク機構の内力の変動に着目した。図 3-15 に示すように、複リンク機構に
おいて内力が変動する場合，結果的に複リンク機構を駆動するギヤに作用するトルクに影
響が及ぶ。そこでクランク軸の角速度と筒内圧を入力とし、複リンク機構の慣性力、筒内
圧荷重による、リンク駆動用ギヤに作用するトルクの定式化を行った。  
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Fig.3-15 Input elements of eccentric shaft 
 
まず、図 2-3、3-15 に示すように、複リンク機構を集中質量系で定義した。各質点の相
当質量を、表 3-4 に示した。各質点における加速度を Axk、Ayk の様に表わすことで、各質
点の慣性力は式（2-9）のように定義した。なお、k は質点番号を示す。 
 
Table3-4  Equivalent mass of multiple linkage system 
Equivalent mass Mass of component parts Corresponding mass 
m1 Piston, Piston ring, Piston pin Connecting rod (small end) 
m2 
Connecting rod pin Connecting rod (big end) 
Trigonal link (mT2) 
m3 Crank pin Trigonal link (mT3) 
m4 
Swing rod pin Trigonal link (mT4) 
Swing rod (small end) 
m5 Eccentric shaft pin Swing rod (big end) 
m6 Crankshaft counter weight  
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   kkck AxmFix    (2-9) 
   kkck AymFiy   
次に図 3-15 に示すようにエキセントリック軸のリンク駆動用ギヤトルクは、スイング
ロッドに作用する内力;F45を算出する必要がある。質点 m1、m2、m4 の各々の慣性力を以下
に定義する。 
まず質点 m4 の慣性力；Fix4(θc)、Fiy4(θc)およびエキセントリック軸のトルク成分となる
内力；F45m4 、クランク軸のトルク成分となる F34 は図 3-16 の様に表わされる。これら力
の釣合いの式より F45m4 は、 
 ܨଷସ ൌ ி௜௫రሺఏ೎ሻ௖௢௦ఝయାி௜௬రሺఏ೎ሻ௦௜௡ఝయ௦௜௡ሺఝభାఝయሻ  (3-2) 
 ܨସହ௠ସ ൌ ி௜௫రሺఏ೎ሻିிయర௦௜௡ఝభ௦௜௡ఝయ  (3-3) 
となる。 
 
Fig3-16 Balance of mass:m4 of force 
 
次に質点 m2 の慣性力；Fix2(θc)、Fiy2(θc)およびエキセントリック軸のトルク成分となる
内力；F45m2 、トリゴナルリンクの内力；F23m2、F34m2 、F24m2 は図 3-17 の様に表わされる。
これら力の釣合いの式より F45m2 は、 
 ܨସହ௠ଶ ൌ ிమర೘మ௖௢௦ሺకାఉሻିிయర೘మ௦௜௡ఝభ௦௜௡ఝయ  (3-4) 
 ܨଶସ௠ଶ ൌ ி௜௫೘మ௦௜௡కାி௜௬೘మ௖௢௦కି௦௜௡ఉ  (3-5) 
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 ܨଷସ௠ଶ ൌ ିிమర೘మ௦௜௡ቀకାఉି
ഏ
మቁ
௦௜௡ሺఝభାఝయሻ  (3-6) 
 ξ ൌ ߮ଵ ൅ ߙ െ గଶ (3-7) 
 β ൌ ݏ݅݊ିଵ ቌ ௟భ௦௜௡ఈ
ට௟భమା௟మమିଶ௟భ௟మ௖௢௦ఈ
ቍ (3-8) 
となる。 
 
Fig.3-17  Balance of mass:m2 of force 
 
最後に質点 m1 の往復慣性力；Fix1(θc)、およびエキセントリック軸のトルク成分となる
内力；F45m1 、コネクティングロッドの内力；F12m1、トリゴナルリンクの内力；F23m1、
F34m1 、F24m1 は図 3-18 の様に表わされる。これら力の釣合いの式 F45m1 は式(3-4)と同様に、 
 ܨସହ௠ଵ ൌ ிమర೘భ௖௢௦ሺకାఉሻିிయర೘భ௦௜௡ఝభ௦௜௡ఝయ  (3-9) 
となる。F24m1は往復部；m1 からの慣性力により、以下の様に表わされる。 
 ܨଶସ௠ଵ ൌ ி௜௫೘భ௦௜௡ሺకିఝరሻ௦௜௡ఉ௖௢௦ఝర  (3-10) 
F45m1 は式(3-4)と同様に、以下の様に表わされる。 
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Fig.3-18 Balance of mass:m1 of force 
 
 ܨଷସ௠ଵ ൌ ିிమర೘భ௦௜௡ቀకାఉି
ഏ
మቁ
௦௜௡ሺఝభାఝయሻ  (3-11) 
以上より、慣性力による内力成分；Fi45は、 
 ܨ௜ସହ ൌ ܨସହ௠ଵ ൅ ܨସହ௠ଶ ൅ ܨସହ௠ସ (3-12) 
となる。 
エキセントリック軸に入力する筒内圧荷重；Fcomb45 は、式(3-9)～(3-11)と同様に以下の
ように表わされる。なお、筒内圧により発生する力は、筒内の圧力を Pcyln、ボア面積を
Spistonとする。 
 ܨ௖௢௠௕ସହ ൌ ி೎೚೘್మర௖௢௦ሺకାఉሻିி೎೚೘್యర௦௜௡ఝభ௦௜௡ఝయ  (3-13) 
 ܨ௖௢௠௕ଶସ ൌ െ ௖ܲ௬௟௡ܵ௣௜௦௧௢௡ ௦௜௡ሺకିఝరሻ௦௜௡ఉ௖௢௦ఝర (3-14) 
 ܨଷସ௠ଵ ൌ ିிమర೘భ௦௜௡ቀకାఉି
ഏ
మቁ
௦௜௡ሺఝభାఝయሻ  (3-15) 
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リンク駆動用ギヤに作用するトルクは、式(3-12)、(3-13)の和で表わされる。 
  ௣ܶ ൌ ሺܨ௜ସହ ൅ ܨ௖௢௠௕ସହሻ ∙ ݎ௣ܿ݋ݏ൫ߠ௣ െ ߮ଷ൯ (3-16) 
 
3.2.4.3 計算結果 
まず 3.2.4.1 項における、打音が間欠的に発生する条件；1500 rpm 無負荷運転について
リンク駆動用ギヤのトルクを計算した。計算条件は、入力する筒内圧とクランク軸角速度
について、100 cycle 平均値と、図 3-12 に示す打音が発生したサイクルの値を用いた。筒内
圧、およびリンク駆動用ギヤに作用するトルクを図 3-19、3-20 に示した。 
 
 
Fig.3-19 In-cylinder pressure when the average and the rattle noise occurs 
 
 
Fig.3-20  Linkage drive gear torque when the average and the rattle noise occurs 
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前述したように図 3-19 より、打音が発生するサイクルにおいては、最大筒内圧が平均
的な筒内圧に対して低くなり、膨張行程後半の過膨張による筒内の負圧が大きくなる。こ
の影響により、図 3-20 に示したリンク駆動ギヤに作用するトルクは、平均的なトルクに対
して打音が発生するトルクでは、膨張行程 90 degCA 付近においてトルク伝達方向が反転
することが示された。このトルク伝達方向の反転、すなわちドライブギヤが入れ替わるタ
イミングでは、ギヤで設定されているバックラッシュのために、互いのギヤ歯面が衝突す
ることによって、打撃音が発生したと考えられる。この様なギヤ歯面の衝突が非定常に発
生する打撃音源となる事例は、エンジンのタイミングギヤ(3-4,5)やトランスミッション(3-6)、
スーパーチャージャーの駆動部(3-7)等で示されており、本件においても打音のメカニズムと
して考えられた。また膨張行程の他においてもトルクの反転が発生しているが、打撃の有
無および発生する打撃音にはクランク軸、エキセントリック軸の回転エネルギが影響する
ため、トルクの変化率も考慮すべきと考えられる。図 3-20 の膨張行程におけるトルク伝達
方向反転時の変化率は、いずれも他の行程で発生するものより大きいため打音となったと
推測される。 
次に打音が生じる回転数 3000 rpm、無負荷運転時と、同回転数において打音が解消する
発電機出力 0.3 kW 運転条件について、前記と同様にリンク駆動用ギヤのトルクを計算した。
筒内圧とクランク軸の角速度は、いずれも 100 cyle の平均を入力した。筒内圧およびトル
クを図 3-21、3-22 に示した。 
 
 
Fig.3-21 In-cylinder pressure in different engine output  (3000rpm) 
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Fig.3-22 Linkage drive gear torque in different engine output (3000rpm) 
 
無負荷運転の条件下において、筒内圧は図 3-19 の 1500 rpm 平均筒内圧とほぼ同様とな
った。しかし回転数が 3000 rpm となると、複リンク機構の式（3-16）の慣性力項：Fi45 が
増加するため、図 3-22 に示すように膨張行程 90 degCA におけるトルク伝達方向の反転が、
平均的に生じるようになった。この結果、回転数が増加すると打音の頻度が増し、この影
響で複リンク式エンジンの音圧が増加したと推測される。 
他方、発電機出力を 0.3 kW とした運転条件においては、平均的に膨張行程後半の筒内
圧が増加したことが要因で、膨張行程 90 degCA のトルク伝達方向の反転が解消した。こ
れによりギヤ歯面での打撃が発生せず打音が解消するため、騒音値が急激に約 10 dB 低減
したと考えられる。 
以上より、リンク駆動用ギヤのトルクと打音の発生傾向が一致したことから、複リンク
機構特有の打音は、ギヤ歯面の打撃が主原因だと判断される。 
 
3.2.3 複リンク式機構の騒音低減 
3.3.2 項より、複リンク式高膨張比エンジンの打音を改善のためには、ATDC 90 degCA
におけるリンク駆動用ギヤのトルク伝達方向の反転を解消するか、またはトルク伝達方向
の反転が生じた場合でも衝突力を低減させる処置が必要だと考えられる。そのためには複
リンク機構の慣性力と燃焼荷重の配分が重要である。そこで 3000 rpm 無負荷条件を例に、
式(3-16)を基にしたリンク各部の慣性力がトルクへ与える影響について分析する。 
図 3-23 は、図 3-22 に示した 0kW 時のリンク駆動用ギヤのトルク曲線を、筒内圧による 
-4
-2
0
2
4
6
8
-360 -270 -180 -90 0 90 180 270 360
T
or
qu
e
[N
･m
]
Crank angle;θc [deg]
0kW 0.3kW
Intake Compression Expansion Exhaust
119 
 
 
Fig.3-23 Linkage drive gear torque of the inertia force and the combustion force  
 
 
Fig.3-24  Linkage drive gear torque of the inertia force in different mass point 
 
トルク成分；Tcomb および質点 m1、m2、m4 から構成される慣性力によるトルク成分；Ti に
分割した。さらに図 3-24 は、Ti を各慣性力によるトルク成分 Tm1、Tm2、Tm4 に分割し積み
上げた結果である。 
これによると ATDC90 degCA 付近において、図 3-23 の、慣性力成分の総和トルクはマ
イナス値になっている。そこへ図 3-23 のように燃焼荷重成分が加わると、膨張行程前半が
プラス値になるものの、膨張行程 90 degCA 以降はマイナス値となるためトルク反転が生
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じる。燃焼荷重が発電機出力 0.3 kW 時程度まで高まると、膨張行程後半のマイナス側にあ
る、慣性力によるトルクを打ち消す事ができるため打音が解消する。 
ギヤの歯面衝突の回避、すなわちトルク反転を低減するためには、ATDC 90 degCA 付
近の、慣性力のマイナス成分を減少させることが重要となる。またはギヤ歯面の衝突力を
緩和するためには、トルクの変動幅やトルク変化率を低減させることが必要となる。すな
わち図 3-24 において、膨張行程における慣性力によるマイナス側のトルクを低減すること
が有効だと考えた。その中でも Tm1すなわち質点 m1の往復運動部は、慣性力のマイナス成
分がピークとなる膨張行程 80 degCA での寄与率が 44 %、慣性力のプラス成分がピークと
なる膨張行程 140 deg での寄与率は 53 %を占めていた。また Tm2 即ち質点 m2 は、2 章でも
示したように、膨張行程時にコネクティングロッドの傾斜角が少ないため、膨張行程にお
いては質点 m1 と同等の加速度を生じる。このため、Tm1 と Tm2 の合計寄与率は、ATDC 80 
degCA は 74 %、膨張行程 140 degCA では 85 %を占めている。これらの慣性力は 2.5 項で
も示したようにピストンの加速度特性に起因しているため、ピストン加速度の低減が歯面
衝突の回避、または衝突力の緩和のために効果的だと推定された。 
そこで 2.4 節、図 2-37 における TYPE-B の複リンク機構は、図 2-39 において膨張行程
におけるピストン最大加速度を TYPE-A に対し 34 %低減し、往復部慣性力を低減すること
が示されており、慣性加振力の低減のみならず打音の低減に対して効果があると考えられ
た。TYPE-B のリンク駆動ギヤのトルクおよびトルク変化率を、回転数 3000 rpm として図
3-21 と同じ筒内圧、クランク軸の角速度を入力すると、図 3-25、26 の様になった。TYPE-
B は TYPE-A に対し、トルク反転は同様に生じるものの、トルクの変化率は 72 ％、膨張
行程 90 degCA のピークは 38 %、膨張行程 140 degCA のピークトルクは 64%低減している
ことが示され、打音の低減に効果的な予測となった。 
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Fig.3-25 Linkage drive gear torque as compared to TYPE-A and TYPE-B 
 
 
Fig.3-26 Torque change of rate as compared to TYPE-A and TYPE-B 
 
実際に、TYPE-B 仕様のエンジンの騒音測定を実施した。シリンダヘッド・プラグ・給
排気バルブ・動弁機構およびシリンダブロック等の構造部品、ならびにエアクリーナ、気
化器といった吸気系の補機部品は、すべて供試エンジンと同一部品を使用した．試験条件
は図 3-3 と同様とし、運転モードはエンジン回転数 3000 rpm、無負荷条件として、測定
した音圧を図 3-27 に示した。TYPE-B は、TYPE-A に対し 13.1 dB 低減することが示さ
れた。また図 3-28 には上記条件での音圧の周波数特性を示すが、打音の主要な周波数帯 
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Fig.3-27 Sound pressure level of TYPE-B (3000rpm no-load) 
 
 
Fig.3-28 Noise frequency characteristics of TYPE-B (3000rpm no-load) 
 
である 4000 Hz 帯が TYPE-A に対し TYPE-B は 11dB 低減した。聴感の確認を行なった
結果、非定常な打音がほぼ解消し円滑な音となった。 
また、TYPE-B の回転数 3000rpm 発電機出力毎の音響パワーレベルを測定した。本測
定では機関の運転条件は図 3-3 と同様であるが、マイクを ISO-3744(3-8)、3755(3-9)に基づ
き、2m 半球面に対して 6 点配置した。6 点における音圧を dB 平均し、補正値を付与する
事で機関から発する音響パワーレベル（LWA）を算出する。なお測定は定常運転時の 15
秒平均値を測定するため、表 3-3 における負荷スイープ条件とは異なり、無負荷も含め 5
ポイントの負荷別条件で測定した。試験結果を図 3-29 に示すが、TYPE-A に対して 
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Fig.3-29 Sound power level of TYPE-A and TYPE-B (3000 rpm) 
 
TYPE-B は、全負荷域で騒音値が低減している。特に無負荷から 0.5kW 出力の間では、
TYPE-A が打音の有無で 4.4dB 低下する特徴的な傾向であったのに対し、TYPE-B ではほ
とんど変化が無いことから打音がほぼ解消されている事を示している。 
以上より、ピストン加速度、すなわち質点 m1、m2 の慣性力が低減し、トルク変化率お
よびトルク変動幅を低減、エンジン音や打音の低減に有効であることが明らかになった。
このことは、2 章で議論した慣性加振力を低減する複リンク機構の設計指針と共通してい
ることを示している。 
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3.3 複リンク機構における燃焼騒音の特性 
3.3.1 従来型汎用内燃機関の燃焼騒音 
3.3.1.1 3.5 kW クラス汎用エンジンの特徴と供試エンジン 
一般的にエンジンの機械系騒音は、燃焼圧力がクランクケースやフライホイール(以下
FW と称す)等へ伝播し放射音となる燃焼騒音と、動弁機構などの動作に起因した機構系騒
音とに分けられる。本節では 1 章でも述べたように、燃焼騒音の中でもクランク軸周りに
着目し、3.5 kW クラス汎用エンジンの特徴を図 3-30 に示した。クランクケース内の潤滑
はオイルポンプを装備せず飛沫潤滑としており、メインジャーナルに転がり軸受けを使用
している。次にクランク軸は、一端が PTO（Power Take Off）軸、他端に FW が組み立てら
れ、FW の内側にはオルタネータ用に空間を設けるため、FW の形状はお椀形になる。こ
のため FW 表面から、放射音が生じることが想定される。また動弁機構駆動用のギヤ等が
クランクケース内に配置され、クランク軸のメインジャーナル幅は広くなることから、燃
焼圧を受けた時のクランク軸曲げ変形量は増加する傾向になる。 
 
 
Fig.3-30 Structure of general-purpose engine around crankshaft 
         
エンジン運転モードは、エンジン回転数を一定状態にて出力を調整することが多く、そ
の回転数は 3000 rpm(50 Hz)や 3600 rpm(60 Hz)が代表的となっている。エンジンの負荷状態
は、定格出力に対し 50%以上で使われることが多い。それを示す一例として、JIS B 8009-
10(3-10)では発電機に対する騒音測定時の運転条件を、定格出力の 75 ％の出力で運転するこ
ととしている。そのため燃焼騒音が、機器の騒音値に影響を及ぼすことが想定される。 
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本節では燃焼騒音の検証のために、3.5 kW クラス汎用エンジンの特徴を有する表 3-1 に
示す従来型機構の供試エンジンを試作し、外観を図 3-31 に示した。クランクケースは振動
モードを単純化することを狙い、胴体部分とシリンダーとは別体とし、ケースカバーは
PTO 側と FW 側が同等の剛性となる構造とした。 
 
 
Fig.3-31 Test engine 
 
3.3.1.2 騒音測定条件 
試験の概要は図 3-3 と同様とし、測定する騒音を前述の燃焼騒音に絞り込むため、冷却
ファン、ファンカバーを外すことでファン騒音を排除した。またエンジンの排気ポートを
試験室の排気ダクトへ直接つなげることで、排気騒音を排除した。エンジン出力を調節す
るために、PTO 軸はゴムカップリングを介して発電機に接続した。 
燃焼騒音発生時のクランク軸まわりの挙動を解析するため、図 3-32 に示すように加速
度センサーを設置した。クランク軸には、ピエゾ式 3 軸加速度センサーを、左右カウンタ
ーウェイト端とクランクピンの左右に合計 4 箇所に設置した。FW 表面は、1 軸加速度セ
ンサーを 2 箇所、FW 中央に 3 軸加速度センサーを 1 箇所設置した。左右のケースカバー
には 3 軸加速度センサーを合計 4 箇所に設置した。なおクランク軸、FW に設置したセン
サーからの信号取り出しには、スリップリング(3-11)を使用した。この他、燃焼圧センサー、
回転パルス計測器を設置した。 
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Fig.3-32 Accelerometer measurement position 
 
3.3.1.3 燃焼騒音の分析方法 
次に測定された騒音データから動弁機構など機構系騒音を排除するため、測定データを
図 3-33 に示すような処理を施す。まず、供試エンジンは単気筒 4 ストロークエンジンであ
り、本節で取り扱う燃焼騒音は燃焼圧力が高まる圧縮上死点（TDC）から膨張行程前半に
発生すると仮定した。 
そこでまず、音圧の時系列データをクランク角度データへ変換する。次にクランク角度
データを 720 degCA の 1 サイクル毎に分割する。このとき-360 degCA を排気 TDC とし、
圧縮 TDC は 0 degCA とする。次に圧縮 TDC から、TDC 後クランク角 90 degCA（ATDC90 
degCA)の範囲の音圧データを切り出し、他行程の測定値を全て 0 とする。この加工された
データを FFT 分析することで、燃焼騒音の主要な周波数帯や、燃焼騒音発生時のクランク
軸やクランクケースの実稼動挙動や振動モードを分析することが可能となる。 
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Fig.3-33 Combustion noise analysis methodology 
 
3.3.2 試験結果 
燃焼騒音は、燃焼圧をピストンが受け、コネクティングロッド、クランク軸、そしてク
ランクケースが変形し、圧力が開放されたときに生じる減衰自由振動が、クランク軸に取
り付けられる FW やクランクケースへ固体伝播することで生じる放射音と考えられる(3-12)。
そこで本研究では、第一に燃焼騒音の主要周波数を特定し、各部振動データより放射音が
主に生じる部位を推定する。第二に燃焼騒音を引き起こす実稼動挙動を分析し、振動モー
ドを特定する。第三に、実稼動振動モードを励起する入力成分について分析する。 
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3.3.2.1 燃焼騒音の主要周波数と発生部位 
供試エンジンの分析はまず、表 3-3 における試験モード 2；エンジン回転数 3000 rpm、
エンジン負荷徐変条件にて運転し、測定した音圧データに対し燃焼騒音を抽出する処理を
施し、その結果を図 3-34 に示す。図 3-34 は、横軸に 1/3 オクターブ周波数、縦軸に発電機
出力を示し、色は音圧を示す。発電機出力の増加と共に、暖色が濃くなる周波数帯が、燃
焼に起因する騒音と考えられる。この結果によると、800～1000 Hz 帯の音圧が高まってい
ることが観測された。そこで、燃焼騒音が顕著であったエンジン回転数 3000 rpm W.O.T.運
転条件で、燃焼騒音を抽出する処理を施した 100 サイクルの周波数別平均値を図 3-35 に表
した。最大音圧となるのは 800 Hz 帯であり、これを主要周波数に設定した。 
 
 
Fig.3-34 Frequency of combustion noise under raising output operation 
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Fig.3-35 Frequency of combustion noise at 3000 rpm W.O.T. operation 
 
次に放射音源として考えられる FW およびクランクケースの加速度データに対し、音圧
データと同様に各周波数帯に対して A 特性を考慮し、燃焼騒音源としての検定を行なった。
その中で 800 Hz 帯が特徴的であった FW の No.5 とクランクケースの No.8 の Y 方向成分
を図 3-36 に表示した。FW 表面の振動は 800 Hz 帯を中心に 630 および 1000 Hz におよぶ周
波数帯が主となる。対してクランクケースの振動は、1000 Hz 以上が主で 3150 Hz 帯で頂
点となる特長がある。これより 800 Hz 帯の燃焼騒音に対しては、クランクケースよりも
FW 表面の方が大きくなったことより、主に FW 表面の放射音が主音源と推定した。 
 
 
Fig.3-36 Vibration characteristics of engine structure 
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3.3.2.2. 実稼動振動モード 
前述したように、燃焼騒音は燃焼圧力が開放されたときに機関構成部品に生じる減衰自
由振動が要因と考えられるが、その様子を機関に設置した加速度センサーから分析した。
図 3-37 には分析のために使用する、クランク軸、FW、クランクケースのワイヤーフレー
ムモデルを表わす。図 3-38 には、発電機出力 2300 W 運転時の任意サイクルにおける燃焼
圧と FW 表面の No.7 加速度センサーの測定波形を示す。そして図 3-39 には図 3-38 で示す
(a)～(e)の挙動をワイヤーフレームモデルで表わし、変位量は約 1000 倍とした。 
図 3-38 の(a)は、燃焼圧が最大となる時期を示すが、図 3-39 において示されているのは、
クランク軸の曲げ変形およびクランクケースの両側がハの字に変形している様子である。
この時点で燃焼騒音は発しておらず、各構成部品に歪みエネルギが蓄積された状態である
と考えられる。次に(b)となると燃焼圧は低下し、蓄積された歪みエネルギが開放される事
から加速度が最大となる。その後、(c)から(e)にかけて構成部品が各々減衰自由振動するが、
供試エンジンにおいては FW が大きく揺れる様子が観測されている。 
 
 
Fig.3-37 Wire frame model for engine behavior visualization 
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Fig.3-38 Waveforms measured by the acceleration sensor 7 installed on the flywheel surface and 
combustion pressure sensor (generator output of 2300 W)(3-12) 
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Fig.3-39 Visualization results of engine behavior (generator output of 2300 W) (3-12) 
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次に FW の 800 Hz 帯振動を引き起こすクランク軸まわりの挙動を、各部加速度データ
から分析し、約 1000 倍の変位量で図 3-40 に示した。この結果によると、FW は Y 方向に
振動しており、放射音を発する膜面振動を示していた。またクランク軸は曲げ変形を伴い
ながら、左右のカウンターウェイトが Y 方向へ開く様な振動挙動を示し、X 方向の振動は
Y 方向に対し小さい傾向となった。この様なクランク軸の実稼動振動モードは、燃焼荷重
におけるクランク半径方向の加振力がクランクピン部に作用することで励起される。 
 
  
Fig.3-40 Operational mode deformation (800 Hz band) 
 
3.3.2.3. 入力パラメータ分析 
燃焼騒音に対する入力要素は、これまで燃焼圧力の最大値；Pmax や燃焼圧力上昇率；
dP/dθmax 等で代表されてきた。3.3.2.2 におけるクランク軸の実稼動振動モードからは、ク
ランク半径方向の加振力がクランクピン部に作用することで生じると想定される。振動モ
ードが 800 Hz 帯であることから、加振力の 800 Hz 帯と燃焼騒音の相関性を検証する。図
2-5 を参照し、クランク半径方向の力;Frは式（3-17）より算出される。 
 ܨ௥ ൌ ൫ܨ௣௥௘௦௦ െ ܨ௜ଵ൯ ∙ ௖௢௦ሺఏ೎ାఝሻ௖௢௦ఝ  （3-17） 
なお Fpress;燃焼荷重、Fi1:往復部慣性力とし、Fpress は測定した燃焼圧力より算出し、Fi1は
計算値とする。 
つぎにサイクル毎の Frを FFT 分析することで、800 Hz 帯の加振力を算出する。同時に
サイクル毎の Pmax、dP/dθmax、また燃焼騒音として 800 Hz 帯の音圧を算出し、図 3-41～3-
43 に示すような横軸を Pmax、dP/dθmax、800 Hz 帯加振力、縦軸を 800 Hz 帯音圧とした、1
サイクルごとの数値をプロットした散布図を作成した。運転条件は 3.3.1.3 と同様にエンジ
ン回転数 3000 rpm、および回転数の違いを考慮するため 3600 rpm を設定し、各回転数を保
ちながら発電機出力を徐変させた。 
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Fig.3-41 Occurrence trend of combustion noise for Pmax 
 
 
Fig.3-42  Occurrence trend of combustion noise for dP/dθmax 
40
50
60
70
80
90
100
0 1000 2000 3000 4000 5000
80
0H
z 
ba
nd
 c
om
bu
st
io
n 
no
ise
[d
B]
Pmax [kPa]
3000rpm 3600rpm
40
50
60
70
80
90
100
0 50 100 150 200 250 300 350
80
0H
z 
ba
nd
 c
om
bu
st
io
n 
no
ise
[d
B]
dP/dθmax [kPa/degCA]
135 
 
 
Fig.3-43  Occurrence trend of combustion noise for 800Hz band excitation 
 
各図において発電機出力が増加すると共に、燃焼圧力の最大値および燃焼圧力上昇率が
高まるため、800 Hz 帯の加振力も増加していく。また各々入力要素の増加に対して、燃焼
騒音の音圧も増加していく。図 3-41 の Pmax に対する燃焼騒音の傾向は、例えば 3000rpm、
3000 kPa の条件における音圧の分散幅は 60～82 dB と広い。また 3000 rpm と 3600 rpm の
分散を比較すると、同一 Pmax 条件下で 3600 rpm の音圧が高い傾向となる。これらの結果よ
り、燃焼騒音を評価する入力要素として Pmax を用いると、プロット幅が広く燃焼騒音を適
正に評価するには不十分であると判断した。次に図 3-42 の dP/dθmax に対する燃焼騒音の傾
向は、例えば 3000 rpm、200 kPa/degCA の条件における音圧の分散幅は 82～87 dB と狭く
なり、Pmax よりも適正に評価できる。しかし 3600 rpm の分散と比較すると、Pmax 同様に
3000 rpm に対して音圧が高い傾向となる。これは dP/dθmaxはクランク角変化であり時間を
考慮していない事から、同一 dP/dθmax においても時間変化率は異なるため、より高回転数
の条件で時間変化率が大きくなることが影響したと考えられる。 
この点について少し議論すると、図 3-44 の燃焼圧波形には回転数 3000 rpm；Wave1、
3600 rpm；Wave2 の条件にて、同一 Pmax、dP/dθmax のものを示す。これに対し時間；t でこ
れらの波形を微分すると図 3-44 中の横軸に dP/dt としたグラフのようになり、時間変化率
の最大値は回転数の高い Wave2 の方が大きくなる。この結果の意味するところは、各燃焼
圧波形を FFT 分析した図 3-44 の周波数特性図より、400 Hz 以下の低周波領域では互いの
加振力はほぼ同じであるが、400 Hz 以上の周波数帯では傾向が異なり、高回転の Wave2 の
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加振力の方が大きくなっている。特に本節における燃焼騒音は 800 Hz 以上が主体であるた
め、時間変化を鑑みた加振力の特性を考慮すべきと考えた。なお、燃焼騒音の特性を議論
するうえで dP/dθmax を用いる場合は、時間変化の差が少ない一定回転数条件下であり、エ
ンジン諸元、特にシリンダーボアも同一であれば問題ないと考えられる。 
 
 
Fig.3-44 In-cylinder pressure and the excitation frequency components in the rotational speed 
difference  
 
図 3-43 の 800 Hz 帯 Frに対する燃焼騒音の傾向は、例えば 3000 rpm、40 N の条件にお
ける音圧の分散幅は 82～87 dB と狭くなり、dP/dθmax と同様に適正な評価が可能である。
また回転数の異なる 3600 rpm の分散傾向は、3000 rpm とほぼ同等となった。Frを FFT 分
析する事で時間変化も考慮された指標となっている。また本図の散布から相関係数(3-13)を
算出すると 0.78 となり、一般に相関係数が 0.7 以上では 2 つのパラメータ間では相関性が
高いと考えられることから、800 Hz 帯 Frを主要な入力指標と設定するのが適正だと判断し
た。 
 
3.3.2 複リンク式高膨張比エンジンの検討 
本節にて検討する複リンク式高膨張比エンジンは TYPE-A とし、主要諸元を表 3-1 に示
す。燃焼騒音の主要周波数を 3.3.1 節で用いた従来型エンジンと同等にするために、 FW、
メインジャーナル、シリンダー、燃焼室は同じ部品で構成し、複リンク機構およびクラン
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クケースを別途設定した。 
 
3.3.2.1  筒内圧の特性と熱効率 
Koga らの研究(1-25)によると本検討に用いる TYPE-A の複リンク式高膨張比エンジンは、
図 3-45、46 のように最大筒内圧と最大筒内圧上昇率が低下し、質量燃焼割合より主燃焼期
間(10-90 %MFB)が 8 degCA 長くなる特徴があった。その要因として、図 3-47 に示すよう
な圧縮上死点前後のピストン挙動が従来型エンジンに対して緩慢化することにより、混合
気の乱流強度低下にともなう着火および火炎伝播の遅延などが考えられる。他方鈴木らの
研究(3-14)によると、圧縮上死点以降のピストン下降挙動の緩慢化は、燃焼室からの熱損失
が増加することで熱効率は低下するとの報告がなされた。これらの結果から、従来型機構
において圧縮上死点近傍のピストン挙動を緩慢化させた場合、燃焼緩慢化による燃焼騒音
低減の可能性があるものの、熱効率向上との両立が困難であることを示唆する。しかし表
3-1 に示す TYPE-A エンジンは、高膨張比サイクルによって膨張行程後半で取り出す仕事
により、正味熱効率が同出力帯の従来型エンジンに対し 2.6 ポイント向上することが示さ
れている。従って複リンク式高膨張比エンジンは，比較的緩慢になる燃焼においても熱効
率を向上させつつ、燃焼騒音低減と両立することが可能と考えられる。 
 
 
Fig.3-45  In-cylinder pressure characteristics(1-25) 
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Fig.3-46 Mass fraction burned(1-25) 
 
 
Fig.3-47 Piston displacement around compression TDC(1-25) 
 
3.3.2.2  クランクピンへの 800 Hz 加振力 
表 3-1、5 を比較すると、複リンク機構は従来型機構に対し膨張行程長を 24 ％延長させ
ながらクランク半径は 32 ％短縮している。これは図 3-1 に示す複リンク機構のトリゴナ
ルリンクがクランク軸とコネクティンロッドの間にあることで、クランク半径以上の行程
長を生み出すためである。TYPE-A のクランク半径が短縮しつつ従来型機構と同等のトル
クを発生するには、クランクピンへの入力は大きくなる。図 3-45 の筒内圧波形より従来型
機構のクランク半径方向への荷重は式（3-17）より計算でき、TYPE-A のクランク半径方
向への荷重は式（2-17～20）を用いて、 
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より計算でき、その結果を図 3-48 に示す。クランク半径方向の最大荷重は TYPE-A が従来
型機構に対し 30 %増加する結果となった。次に燃焼騒音を議論する場合、入力荷重の周波
数成分、本検討では特に 800 Hz 帯の特性が重要であるため、図 3-48 を FFT 分析した結果
を図 3-49 に示した。TYPE-A において、クランクピンに作用する入力荷重の増分は主に
500 Hz 帯よりも低い周波数成分であり、燃焼騒音として着目している 800 Hz 帯の入力に
関しては従来型機構に対して 34 %低減する結果となった。これは 3.3.2.1 にて示した複リ
ンク機構における燃焼緩慢化が影響し，630 Hz 以上の加振力成分が同等または低減する傾
向となったと考えられる． 
 
Table 3-5  Crankshaft specifications 
    
Extended expansion linkage engine 
TYPE-A 
Conventional engine 
Crank radius [mm] 14 25.5 
Crank pin diameter [mm] 26 30 
Crank pin span [mm] 30 25 
Main journal diameter [mm] 28 
Main journal span [mm] 116 
 
 
Fig.3-48 Crankpin force (3000rpm W.O.T.) 
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Fig.3-49 Crankpin force frequency 
 
3.3.2.3  クランク軸の振動モードに対する FW 応答感度 
TYPE-A の複リンク式高膨張比エンジンと従来型エンジンに対し図 3-50 に示す条件の下
で、数値シミュレーションによる FW 表面の周波数応答解析を実施し、クランクピンへの
荷重入力に対する FW 表面の応答感度を検証した。計算条件は、クランクピンにクランク
半径方向のインパクト荷重を入力し、FW 表面の平均加速度の周波数特性を算出した。な
お軸受けの剛性は、使用した転がり軸受けの荷重変位測定結果よりバネ定数を算出した。
図 3-51 の計算結果より、TYPE-A は表 3-5 に示すようにクランク半径が低減することでク
ランク軸の曲げ剛性が向上し、800 Hz 帯の FW 表面の加速度は従来型エンジンと比較して
約 62 %低減する結果となった。クランク軸曲げ剛性の向上は、モード周波数が高くなる効
果があると考えられるが、1000 Hz 帯を比較しても従来型エンジンと同等以下となったた
め、実機において 800 Hz 帯騒音は大幅に低減し 1000 Hz 帯は同等になると予想された。 
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Fig.3-50 Frequency response analysis condition 
 
 
 
Fig.3-51 Response analysis result 
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3.3.2.4  実験による燃焼騒音の検証 
3.3.2.1 から 3.3.2.3 節における論考より、TYPE-A の複リンク式高膨張比エンジンにおい
ては、燃焼緩慢の特性およびクランクピンの入力荷重における周波数特性によって従来型
エンジンに対して 34 ％程の低減が見込まれ、さらに構造的な周波数応答特性により応答
感度が 62％低減する効果が相まって、800 Hz 帯の燃焼騒音が大幅に低減する事が予想され
るため、実験にて燃焼騒音を検証した。エンジン回転数 3000 rpm W.O.T.運転時の燃焼騒音
を、図 3-3 と同様の条件で測定した。その結果を図 3-52 に示す。TYPE-A はギヤ音が 1250 
Hz 帯にあるため、結果は 630～1000 Hz で表わした。TYPE-A の燃焼騒音は従来型エンジ
ンに対し，予想されたように 800 Hz 帯は 7 dB（A）(約 80 %)低減した。また 800 Hz 帯前
後は、630 Hz 帯が低減し、1000 Hz 帯はほぼ同等となり、計算で予想された傾向を示した。 
従って複リンク式高膨張比エンジンは、その機構特性によるクランク軸の曲げ剛性向上
と燃焼を緩慢化することで、燃焼騒音の低減が可能であることを実証した。 
 
 
Fig.3-52 Compare of combustion noise 
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3.4 複リンク機構駆動ギヤに起因する機械系騒音 
3.4.1 家庭用コージェネレーションユニット用エンジンへの適用 
2 章および 3.1～3.3 節までの騒音振動に関する知見、および Kono らの研究結果(3-15)より、
複リンク式高膨張比エンジンを図 3-53 の家庭用コージェネレーションユニット（MCHP；
Micro Combined Heat and Power generation）用エンジンとして適用(3-16,17)した。補足として、
2011 年に市販化された第三世代のコージェネレーションユニット(2011 モデル)は，発電効
率向上に重きを置きながら、総合エネルギ効率の向上を目標に開発された。発電効率は、
高い熱効率を実証した高膨張比エンジン(GFV110)を適用することで、第二世代である 2006 
モデルの 22.5 %から 26.3 %へ向上した。エンジンの熱効率を向上すると、廃熱の回収率が
低下するため、ユニット内の排風方式の変更と本機容積を 2006 モデルに対して約 30 %低
減することで、廃熱の回収率を向上することが可能となり、熱エネルギ効率は以前のモデ
ルの 63 %から 65.7 %へ向上した。これより、総合エネルギ効率(LHV)は以前のモデルの
85.5 %から 92 %へ向上した。この 2011 モデルに適用した複リンク機構を TYPE-D とする。
TYPE-D の外観を図 3-54、各部寸法は TYPE-A に対する比率を表 3-6 に、機関の諸元を表
3-7 に示す。表 3-7 には、これまで市販されてきた従来型エンジンの諸元も示す。燃料はこ
れまでの研究で使用してきたガソリンではなく、天然ガス(13A)となる。 
第 1 章でも述べたように、家庭用機器の騒音は使用者および近隣に及ぼす影響から極め
て低い騒音レベルが求められる。そこで本節では、MCHP ユニットに複リンク式エンジン
を適用するための、エンジン機械系騒音について議論する。 
 
     
Fig.3-53 MCHP unit  Fig.3-54  TYPE-D configuration 
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Table 3-6  Dimension ratio of design parameter 
Design parameter TYPE-D dimension ratio to TYPE-A 
l1 +50.0% 
l2 +25.0% 
l3 0% 
l4 +18.2% 
l5 +23.1% 
l6 +21.6% 
rc +32.1% 
rp +68.8% 
α 20.0% 
δ -29.5% 
 
Table 3-7  Engine specification 
  
TYPE-D linkage engine 
(GFV110) 
Conventional engine 
(GE160V) 
Engine type 
Single cylinder, water cooled, 4 stroke,  
OHV, vertical crankshaft layout 
Bore [mm] 53 62 
Stroke 
Intake/Compression [mm] 50  
54 
Expansion/Exhaust [mm] 74  
Displacement 
Intake/Compression [cm3] 110  
163 
Expansion/Exhaust [cm3] 164  
Compression ratio   12.2 
12 
Expansion ratio   17.6 
Fuel   Natural gas (13A) 
Ignition timing (BTDC) [degCA] MBT 
Engine rotational speed [rpm] 1950 
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3.4.2  数値計算によるエンジン機械系騒音の予測 
3.4.2.1 リンク駆動用ギヤにおける歯面衝突音の予測 
3.2 節において、リンク駆動用ギヤのトルク伝達方向が反転し、ギヤの歯間で衝突する
ことにより、打音が発生することを明らかにした。TYPE-D のリンク駆動用ギヤに生じる
トルク計算のため、図 3-54、表 3-6 において複リンク系に関する長さ、角度が定義され、
図 3-15 と同様に複リンク系を集中質量系で定義する。各部の加速度を算出し、各質点に作
用する慣性力が求まる。リンク駆動用ギヤに生じるトルク Tpは、筒内圧荷重の他、質点
m1、m2、m4 における慣性力が加わるため、（3-16）式のように表される。次に、TYPE-D
エンジンの無負荷および定格出力運転条件における、リンク駆動用ギヤに作用するトルク
を計算し図 3-55 に示した。なお MCHP ユニット用エンジンは、表 3-7 に示すようにクラ
ンク軸回転数は 1950 rpm 一定である。計算に用いた筒内圧を、図 3-56 に示す。各運転条
件において、トルクは最大となる圧縮上死点後から 90 deg CA にかけて減少するが、図 3-
22 に示すようなトルク伝達方向の反転が発生しないことが確認できた。これはギヤ歯間で
の衝突を防止していることを示している。TYPE-D の実運転にて聴感確認を実施したが、
TYPE-A で生じたようなギヤの歯面衝突音は発生せず、MCHP ユニットに求められる騒音
性能に適合可能な複リンク機構諸元であることが確認された。 
 
 
Fig.3-55 Linkage drive gear torque 
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Fig.3-56 In-cylinder pressure 
 
3.4.2.2 ギヤ噛合い音と摩擦損失 
3.4.2.1 項の結果により、TYPE-D エンジンの機械系騒音として次に懸案となるのは、リ
ンク駆動用ギヤの噛合い音になると予想された。ギヤの噛み合い音に対しては、これまで
の検討で使用してきた平歯ギヤに対して、噛合い率を増し歯車伝達誤差を少なくできるヘ
リカルギヤが有効である(3-18)。ヘリカルギヤは、ねじれ角を増すと重なり噛合い率を増す
ことができるが、ギヤに側力が作用する。この側力は、各軸端の側面での摩擦損失を増加
させると考えられ、エンジンの正味熱効率を低下させる懸念がある。このため、ギヤの噛
合い音と摩擦損失を両立する、ヘリカルギヤのねじれ角を検討する。図 3-57 に示すように、
MCHP 用エンジンは、クランク軸が縦型配置であり、各軸の自重、軸端で受ける油圧等が
側力に加算される。この影響を検証するため、ねじれ角は左右両方向を考慮した。ねじれ
角；β と重なり噛合い率 は、（3-19）式で表され、ねじれ角と計算摩擦損失；Wf は、（3-20）
式で表される(3-19)。なお、動摩擦係数は一定(μ=0.1)とした。 
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 Ft；ギヤの円周荷重 
d'；軸スラスト面の等価直径 
N；回転数 
式(3-19)、(3-20)の計算結果を図 3-58 に示した。クランク軸のリンク駆動用ギヤにおい
て、右ねじりを＋、左ねじりを－とした。計算結果より、ヘリカルギヤの重なり噛合い率
が 1 以上となる最小のねじれ角は 18 度となる。また、摩擦損失の抑制には右ねじりの方
が良くなる傾向を示した。これより、表 3-8 に示すギヤ仕様は、摩擦損失を最小限にしな
がら、噛合い率の増加によるギヤ噛合い音の低減が可能な仕様として採用した。 
 
 
Fig.3-57  Hydraulic circuit of crank case 
 
 
Fig.3-58 Overlap contact ratio and friction loss 
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Table 3-8  Gear specification of TYPE-D engine 
Normal module 1.25 
Normal pressure angle 20 deg 
Helix angle 20 deg 
Contact width 13 mm 
Transverse contact ratio 1.6 
Overlap contact ratio 1.1 
Total contact ratio 2.7 
 
3.4.3 実機試験 
3.4.3.1 試験条件 
はじめに、エンジン機械系騒音を測定するために、エンジン単体運転による騒音試験を
行なった。次に、MCHP ユニット騒音に対するエンジン騒音の影響を検証するため、ユニ
ット運転による騒音試験をおこなった。 
エンジン単体の試験においては、図 3-59 に示すように、TYPE-D を搭載する 2011 モデ
ルの MCHP ユニットは、シリンダヘッド側に庫内換気出口用のダクトが設置されている。
エンジンの騒音が筐体外へ漏れる場合、こうした換気ダクトの影響が大きいと予想される
ことから、図 3-60 に示すようにシリンダヘッドから 1 m の距離にマイクを設置し騒音を測
定する基準とした。エンジン単体の試験においては、エンジンの吸気音のマスキングと運
転を制御するために、別体のユニットにエンジンを接続して運転した。また、エンジンの
排気音をマスキングするために、排気口は試験室の排気ダクトに直結した。 
ユニットの騒音測定条件は、図 3-61（マイク配置）に示すように、JIS-B-8627-1(3-20)に
準拠したマイク位置とし、4 方向の Sound Pressure Level(SPL)の最大値をユニットの代表値
とする。運転条件は、MCHP ユニットの定格出力運転モードである、エンジン回転数：
1950 rpm、ユニット定格発電出力：1 kW のファイヤリング運転とした。比較対象は、2006
年モデルのユニットおよび搭載された従来型エンジン（GE160V）を用いた。 
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Fig.3-59 Inside ventilation overview image (2011model) 
 
 
Fig.3-60  Engine noise measurement conditions 
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Fig.3-61  MCHP unit noise measurement conditions 
 
3.4.3.2 試験結果 
エンジン単体運転による騒音測定の結果、図 3-62 に示すように、TYPE-D エンジンの
SPL は 73.7 dB（A）となり、従来型エンジンの 70.5 dB(A)に対し 3.2 dB(A)増加した。また
図 3-63 に示したエンジン音の周波数を分析した結果によると、TYPE-D エンジンは、従来
型エンジンに対して、特に 500～1000Hz 帯の増加が顕著であった。この要因として考えら
れるのは、聴感上 TYPE-D エンジンから非定常に生じる打音に拠ると考えられた。ただし
この打音は、無負荷運転時には生じず定格出力運転時に生じる特性があった。さらに 4000 
Hz 帯の騒音が増加しないという特性から、3.2 節で述べたリンク駆動ギヤにおける歯面衝
突音とは異なる原因だと推測された。次に MCHP ユニットの騒音に関し、2011 モデルと
2006 モデルの SPL を表 3-9 に示した。2011 モデルは 47 dB(A)となり、2006 モデルの 44 
dB(A)と比較して、3 dB(A)の増加となった。2011 モデルの騒音値は、1 章において述べた
ように日本における住環境騒音レベルからみても重要な課題であることが判明した。2011
Outlet silencer  
151 
 
モデルの騒音は、Left side の騒音値が大きいことが特徴となっており、予想されたように
TYPE-D エンジンから非定常に生じる打音が、図 3-59 に示す庫内換気出口用ダクトから音
漏れしていると考えられた。そのほかの方向においてもエンジン音が透過したことにより、
SPL が増加したと考えられる。以上の結果より、TYPE-D エンジンから生じる打音を低減
することで、2011 モデルの騒音値を低減しつつ、打音対策後においても本ユニットが達成
した発電効率 26.3 %を維持することが課題となった。 
 
 
Fig.3-62  Overall engine sound pressure level 
 
 
Fig.3-63  Frequency characteristics 
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Table 3-9  MCHP unit noise level 
          [dB(A)]   
Specification Front Rear Right Left Max. 
Power generation 
 efficiency [%] 
2011 model 
with TYPE-D engine 
45  47  47  47  47 26.3 
2006 model 
with conventional engine 
44 43 42 43 44 22.5 
 
 
3.4.4 打音のメカニズムと対策 
3.4.4.1. 数値シミュレーション計算条件 
騒音試験の結果より、TYPE-D エンジンにて発生した打音は、複リンク機構に関連する
と考えられる。そこで運転中の複リンク機構の挙動を検証するために、図 3-64 に示す数値
シミュレーション用の機構解析モデルを構築した。本モデルでは、ギヤ歯面ごとに接触要
素(3-21)を定義したヘリカルギヤを作製し、歯面の接触が作用することでトルクを伝達させ
た。クランク軸およびエキセントリック軸は、クランクケースとの隙間を設定し、Ｚ軸方
向への移動を可能にした。各軸とクランクケースとの接触力を検出し、摩擦損失を計算し
た。なお、動摩擦係数は 3.4.2.2 節と同様に一定値とした。図 3-56 に示すファイヤリング
運転から得られた定格運転時の筒内圧を、ピストン上部に入力した。クランク軸端には、
入力筒内圧に対し、平均エンジン回転数が実機と同様に 1950 rpm で安定する定常トルクを
与えた。 
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Fig.3-64  Mechanical simulation model 
 
3.4.4.2 計算結果 
図 3-65 は、1 サイクル中におけるクランク軸とエキセントリック軸の、Z 軸方向移動量
を示す。クランク軸は、-360 degCA において自重によりクランクケース下側にあり、移動
量は 0 mm となる。圧縮上死点以降、クランク軸は上方へ移動し、77 degCA にてクランク
ケース上面に到達した。その後クランク軸は下降し、249 degCA にクランクケース下面へ
戻った。これより、クランク軸は 1 サイクル中にクランクケース内を上下 1 往復しており、
ケースに対して 2 度衝突する機会があったことになる。 
エキセントリック軸は、図 3-57 に示すように、軸端の下面で油圧をうけるため、-360 
degCA ではクランクケースの上方にあり、移動量は 0.25 mm となる。吸気行程中に、一度
クランクケース下面へ移動し移動量は 0 mm となり、その後上方へ戻り 0.3 mm となった。
圧縮上死点において、再び下降し、移動量 0 mm となり、238 degCA まで留まった。その
後、排気行程中に、上面へ戻り、移動量 0.3 mm となる挙動となった。これより、エキセ
ントリック軸は、1 サイクル中にクランクケース内を上下 2 往復しており、ケースに対し
4 度衝突する機会があったことになる。 
 Cylinder pressure
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Fig.3-65  Behavior of each shaft 
 
各軸の挙動に影響する因子として、図 3-66 のクランク軸とエキセントリック軸のギヤ
相対トルクが考えられる。相対トルクの伝達方向が反転するタイミングは、ヘリカルギヤ
に作用するスラスト力方向も反転するため、エキセントリック軸がクランクケースに衝突
するタイミングとほぼ一致する。クランク軸は、トルクの変動幅が大きい圧縮上死点以降
に衝突が起きる。他の行程の変動トルクによるスラスト力は、クランク軸の自重に対し小
さく挙動に影響しなかったためである。したがって、TYPE-D エンジンの打音は、クラン
ク軸とエキセントリック軸間の相対トルクの伝達方向が反転することで軸方向振動を引き
起こされ、クランクケースへ各軸が衝突する音であると推測される。 
 
 
Fig.3-66  Relative torque of gear between crankshaft and eccentric shaft 
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3.4.4.3 クランク軸とエキセントリック軸の軸方向振動対策 
クランク軸とエキセントリック軸の軸方向振動の対策は、騒音低減の効果とともに、摩
擦損失によるエンジン正味熱効率への影響に留意する。表 3-10 には、3 つの対策案を示す。 
 
Table 3-10  Countermeasures for axial vibration 
No. Method Effect Issues 
1 Double helical gear 
Offset of the thrust force 
generated from the helical 
gear 
・Production method (cost) 
・Assembling method 
・Durability 
2 Helix angle reversal  
Reversing the moving 
direction of each shaft 
・Friction loss increase at 
axial end 
3 
Controlled thrust 
force of shaft ends 
Controls each shaft vibration 
by adjusting the thrust force 
・Balance between thrust 
force and friction loss 
 
対策の 1 番目は、各軸の振動がヘリカルギヤから生じるスラスト力に起因するため、ギ
ヤ内でスラスト力を打ち消すことのできる図 1-20 や図 3-67 に示すダブルヘリカルギヤの
適用が考えられ、原理的に効果的な方法ではある。しかし、製造方法（コスト）、エンジ
ンの組立方法、耐久性などの課題が顕在化しているため、本検討からは除外した。 
 
 
Fig.3-67 Double helical gear 
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対策の 2 番目は、ヘリカルギヤのねじれ角方向を反転、すなわち 3.4.1.2 項の検討で採
用したねじれ角方向を右ねじりから左ねじりへ変更する事で、ヘリカルギヤのスラスト力
方向が反転し、軸方向振動の低減が可能かどうかを検討した。図 3-68 の機構シミュレーシ
ョン結果によると、クランク軸の移動はほぼ無くなり定常的にクランクケース下側に位置
する。エキセントリック軸は、油圧によってほぼ定常的にクランクケース上側に位置し、
移動量は 95%低減する。しかし図 3-69 に表すように、膨張行程でクランク軸に生じるヘリ
カルギヤのスラスト力は自重方向と同じになるため、クランクケース下側のクランク軸端
での摩擦損失は 2.1 倍増加する傾向となった。これより、エンジンの正味熱効率、すなわ
ち MCHP ユニットの発電効率が低下すると予想された。実際に試験を行なったところ、発
電効率は 0.4 ポイント低下し、25.9%となったため 2 番目の対策も TYPE-D エンジンへの適
用を見送った。 
 
 
Fig.3-68  Behavior of each shaft in case of helix angle reversal 
 
 
Fig.3-69  Each shaft end friction loss when direction of helix angle is reversed 
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対策の 3 番目は、各軸端のスラスト力を制御することで、軸振動を安定させる方法が考
えられる。まずエキセントリック軸は、図 3-57 に示すように下側の軸端が油圧を受ける事
で定常的にスラスト力が生じる。この影響で、エキセントリック軸が上方へ浮上すること
が、軸方向振動が生じる要因だと推定された。そこで、軸端の油圧を打ち消すことで、軸
方向振動が低減する可能性を機構シミュレーションで検証する。図 3-70 は、機構シミュレ
ーションにおいて、エキセントリック軸が受ける側力を 0 としたときの軸挙動である。こ
の結果によると、エキセントリック軸のスラスト力を打ち消し、自重によりクランクケー
ス下側に常時位置する。クランク角-180 および 270 degCA 付近で上昇方向のスラスト力が
発生するが、その振幅は初期に対して 85 %低減し、軸方向振動を低減しているため対策と
しての有効性が示された。 
 
 
Fig.3-70 Eccentric shaft behavior 
 
次にクランク軸は、自重とスラスト力により軸振動が発生するところへ、下側のクラン
ク軸端に側力を付与し、クランクケース上面へ常時押し上げるように調節することで、軸
振動の低減が可能だと予想した。ただし懸案もあり、クランク軸端の側力を高めすぎると、
対策の 2 番目と同様にクランク軸端での摩擦損失が増加しユニットの発電効率へ影響する
ことが予想された。そこで機構シミュレーションにより、軸振動の低減に必要な側力とク
ランク軸端での摩擦損失を検証する。図 3-71 は、クランク軸端の側力に対する 1 サイクル
のクランク軸の挙動をあらわす。初期条件の側力＝0 N に対し、20 N 以上になると挙動に
変化が生じ始める。クランク軸の自重は 45 N であるが、40 N になるとクランク軸が側力
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によって浮上し始め、圧縮行程で下降し、圧縮上死点以降トルク方向が変化すると上昇す
る挙動となった。側力が 50 N 以上になるとクランク軸挙動はクランクケース上面で安定す
る挙動となるため、軸振動を抑制するには 50N 以上の側力が必要だと想定された。 
 
 
Fig.3-71  Crankshaft behavior to change thrust force 
 
次に図 3-72 は、側力の大きさごとのクランク軸端とエキセントリック軸端における計
算摩擦損失と、クランク軸の軸方向振動における最大振幅を示す。この結果より摩擦損失
は、側力 0～45 N 間では側力がクランク軸の自重を打ち消す作用により、下側のクランク
軸端面がクランクケースに接触する期間と摩擦損力が低減する。スラスト力が 50 N を越え
ると、摩擦損失は増加傾向へ転じ、約 100 N で初期条件と同等レベルの摩擦損失となる。
次にクランク軸の最大振幅は、側力 0 から 30 N 間では変化は無いが、45 N になると 61 %
低減し、50 N になると 94 %低減した。この結果から、エンジン騒音は最大振幅が低減す
る側力 40～50 N 間で、急激に低減することが予測される。これらの結果より、クランク軸
端への側力を 45 N から 100 N の間で制御することで、TYPE-D エンジンから生じていた打
音の低減と、摩擦損失すなわち正味熱効率を維持する可能性があると判断し、実際のエン
ジンへ適用してその効果を次項にて検証する。 
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Fig.3-72  Both shafts end friction loss and maximum amplitude 
 
3.4.4.4 打音対策の実機検証 
クランク軸振動による打音の対策案を実現するため、図 3-73、74 に示すように、クラ
ンクケース内における潤滑用のオイル経路を 2 箇所変更する。図 3-57 に示した初期の油圧
経路に対し、第一の変更は、クランクケース下面のクランク軸端に油路を施し、クランク
軸端に油圧を与えることで、側力を生み出す。第二の変更は、エキセントリック軸の上面
に油路を施し、上面側にも油圧を与えることで油圧を打ち消す構造とする。実機試験では、
図 3-74 に示すように油圧をバルブで調節しながら、騒音低減に必要な側力を検証した。 
 
 
Fig.3-73 Modified actual TYPE-D engine 
0
0.1
0.2
0.3
0.4
0.5
0.6
0
5
10
15
20
25
0 25 50 75 100 125 150 175 200
A
m
pl
itu
de
 [m
m
]
Fr
ic
tio
n 
lo
ss
[W
]
Thrust force [N]
Both shafts end friction loss Max. amplitude (calc.)
Initial condition friction loss
Target area
160 
 
 
Fig.3-74  Modified hydraulic circuit 
 
軸方向振動の対策を施した TYPE-D エンジンにおいて、クランク軸が受ける側力と、エ
ンジン騒音を測定した結果を図 3-75 に示した。SPL は、側力が 45 から 70 N の間に 2.8 
dB(A)低減した。側力が 108 N になると、SPL は初期に対して 3.2 dB(A)低下し、従来型エ
ンジンと同等の 70.5 dB(A)となった。また図 3-76 より、側力 108 N の時の騒音周波数特性
は、500～1000 Hz の各成分が、対策前と比較して 10 dB(A)低減した。計算シミュレーショ
ン結果からは SPL が低減し始める側力は、40～50 N 以上と予想されていたが、試験結果か
らもおよそ 40 N 以上で SPL が低減しはじめ、計算結果と試験結果の傾向はよく一致する
ことが示された。これらの結果から、機構シミュレーションより推測されたエンジン打音
のメカニズムと、打音を低減する手法の有効性が示された。 
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Fig.3-75  Relation of sound pressure level and thrust force 
 
 
Fig.3-76  Frequency characteristics after modified TYPE-D engine 
 
次に、軸方向振動の対策を施した TYPE-D エンジンを 2011 モデルユニットへ搭載し、
ユニット騒音の低減効果を検証した。図 3-77 には、2011 モデルユニットのエンジンヘッ
ドカバー側である Left 側音圧における、TYPE-D エンジンの騒音対策前後での周波数比較
を示す。TYPE-D エンジンの打音が解消したことで、図 3-76 のエンジン単体騒音で見られ
た 500～1000Hz 帯域の騒音低減効果は、ユニット騒音においても同様の効果を示した。こ
れにより表 3-11 に示すように、2011 モデルユニットの騒音値は最大 43 dB(A）となり、対
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策前に対して 4 dB(A)低減し、2006 モデルに対しても 1 dB（A）低減した。なお、ユニッ
ト騒音において、2011 モデルの騒音値が 2006 モデルに対し低減した要因は、エンジンの
吸気量が低減したことによる吸気系騒音の低減や、高膨張比サイクルによって排気圧力が
低下する効果による排気音の低減などが影響したと推測している。また騒音対策により
2011 モデルのオイルポンプ容量は 2006 モデルに対して拡大しているが、設定油圧による
オイルポンプ損失の影響等がほとんど無かったため、発電効率は対策前と同じ 26.3%を達
成した。 
 
 
Fig.3-77  MCHP unit sound frequency characteristics at left 
 
Table 3-11  MCHP unit noise level 
          [dB(A)]   
Specification Front Rear Right Left Max. 
Power generation 
 efficiency [%] 
2011 model 
with TYPE-D engine 
45  47  47  47  47 26.3 
2006 model 
with conventional engine 
44 43 42 43 44 22.5 
2011 model with modified 
TYPE-D engine 
43  43  43  42  43 26.3 
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3.5 まとめ 
複リンク式高膨張比内燃機関の機械系騒音について研究を行い、以下の結果を得るに至った。 
 
(1) 本研究における TYPE-A エンジンの騒音測定試験を実施した結果、複リンク系の
慣性力が高まる運転条件において、クランクケースより打音が発生し、その音圧レ
ベルは従来型エンジンに対し最大で 15.8 dB(A)増加した。打音が発生する時期は、
膨張行程 ATDC 90 および 180 degCA 付近であり、この時期にリンク駆動用ギヤの
トルク伝達方向が慣性力により反転する。これにより、ギヤの間で歯面が衝突し、
打音となる事が判明した。トルク伝達方向を反転させる慣性力は、膨張行程中のピ
ストン加速度の寄与率が高いことから、膨張行程中のピストン加速度を低減する複
リンク機構の設計が必要となる。 
 
（2）2 章においてピストン加速度を低減させた TYPE-B エンジンは、計算上膨張行程
中のトルク伝達方向反転が残るものの、トルク変化率を６４％低減する事が可能な
ため、騒音低減効果を実機にて確認した。騒音測定試験を実施すると、3000 rpm 
の運転条件で打音が解消し、音圧値は同条件の TYPE-A に対し 13.2 dB(A)低減する
効果が得られた。この結果から、慣性加振力低減と同様に、ピストン加速度の最大
値を低減する複リンク機構の設計指針が低騒音化の検討においても有効である事が
示された。 
 
(3)  従来型汎用エンジンにおける燃焼騒音の主要因は、クランクピンに作用する 800 
Hz 帯を主とする加振力によりクランク軸の曲げ振動が生じ、それに励起された
FW 表面からの 800 Hz 帯放射音であった。本結果を受け、TYPE-A エンジンにて
燃焼騒音を引き起こす加振力および構造物の応答感度を検証した。クランクピンへ
作用する 800 Hz 帯加振力は、圧縮上死点後のピストン下降挙動が緩慢なため、燃
焼圧力の上昇率が低下するために 34％低減した。またクランク軸、FW の応答感度
は、複リンク機構により行程長に対してクランク半径を低減することが可能なため、
クランク軸の曲げ剛性が向上し FW 表面の応答感度が 62％低減した。その結果、
800Hz  帯の燃焼騒音は 7dB 低減した。 
 
(4)  (3)の結果より、TYPE-A の複リンク式高膨張比エンジンは、圧縮上死点のピス
トン挙動特性によって燃焼圧力の上昇が緩慢であるにもかかわらず、全開出力時の
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正味熱効率が 2.9 ポイント向上しつつ、燃焼騒音の低減も可能であることが示され
た。ピストン上死点での挙動や膨張比の向上、クランク軸半径の短縮化といった複
リンク機構の特性は共通であることから、燃焼騒音を低減しつつ、高膨張比サイク
ルによる熱効率向上とを両立することが可能であることを示した。 
 
(5)  クランク軸を鉛直方向配置にするエンジンにおいて、リンク駆動用ギヤにヘリ
カルギヤを採用する場合、負荷率の高い運転条件において、クランク軸とエキセン
トリック軸間の相対トルクにより生じるスラスト力が、1 サイクル中に反転を繰り
返すことが原因で、各軸が軸方向に振動しクランクケースから打音を発生すること
が示された。各軸端での摩擦損失を考慮しながら、各軸の振動を抑制するには、ク
ランク軸とエキセントリック軸が受ける側力を油圧等で制御する事が可能となった。
改良を施したエンジンでは、打音が解消し、騒音値を改良前に対し 3.2 dB(A)低減
した。 
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第 4 章 結論                                   
 
発電機や作業機械の動力源として搭載される出力 3.5ｋW クラスの小型汎用エンジンの、機関
熱効率を向上させる手法として実証された、往復内燃機関に複リンク機構を適用し、圧縮比よりも
膨張比を高める高膨張比機関に関し、その振動と騒音の特性について研究し以下の結果を得る
に至った。 
 
まず振動については、複リンク機構より生じる慣性加振力に関して、長短の行程が交互に動作
することや、上下死点間隔が非等のため、従来型機構とは慣性加振力特性が全く異なることが示さ
れた。熱効率向上を実証した複リンク機構；TYPE-A の慣性加振力は、同出力の従来型機構に対
し約 2 倍となり、特に増加が顕著なのは膨張行程であった。その要因は、高膨張比サイクルにより
ストロークが長くなる膨張行程において、その期間が従来型機構よりも 7 degCA 短期化したことで、
ピストンの加速度が急激に変化するためであった。加速度の急激な変化は、クランク軸回転に対す
る次数特性が広域になることを示し、またカウンターウェイトの効果が低下する特性を示した。ピスト
ンの最大加速度を低減する手法として、短期化した膨張行程期間を長期化することを狙った新た
な複リンク機構 TYPE-B を設計した。ストロークが長い膨張・排気行程に、クランク角 180 degCA 
以上の長い期間を設定し、特に膨張行程のクランク角度を TYPE-A に対して 17degCA 延伸し
190 degCA としたことで、ピストン加速度特性が平滑化し、最大総和慣性力を 61%低減する結果
を得た。しかし、吸気・圧縮行程長を－8%，膨張・排気行程長を－12%と短縮し、膨張比が低下し
たことが原因で、正味熱効率は、TYPE-A エンジンに対し 1.5 ポイント低下した。 
ここで課題となった、各ストローク長を TYPE-A 同等としつつ、ピストン最大加速度を従来型機
構と同等にする両立の可能性を、数値計算によって検証した結果、複リンク機構の各部寸法を適
切に設定すれば、目標値を両立することが可能であることが明らかになった。この検討により導か
れた TYPE-C は、TYPE-A と同じストロークでピストン最大加速度が同径ボアの従来型機構に対し
－3.6％となった。また慣性加振力を低減する複リンク機構の特徴として、長短行程があるにも関わ
らず、各ピストン加速度の極値はほぼ同等の値を示した。そのためピストン加速度は、1 次の次数
成分の寄与率が増加し、2 次成分が低減するため、カウンターウェイトを効果的に作用させる傾向
となり、ピストン加速度の低減率以上に慣性加振力が低減すること示した。また、複リンク機構の各
部寸法を設計する上で、低慣性加振力となる傾向を統計的に分析した。ピストン加速度の低減に
対してはトリゴナルリンクを定める寸法の重要度が高く、TYPE-A に対して各々の寸法を増加させ、
トリゴナルリンクの回転挙動を増さずに長短行程長の差をつくることが必要となる。またトリゴナルリ
ンクが大きくなるに伴い、特にエキセントリック軸半径が従属的に増加し長短の行程長差を作り出し
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ている。また狙いとする長短行程長の差により、エキセントリック軸の位置が定まる。したがって要求
性能である、理論熱効率、慣性加振力に対するエキセントリック軸の位置が定まり、機関の大きさを
およそ見積もることが可能となった。 
 
次に騒音の特性については、複リンク機構により接合点の増加や駆動用のギヤが追加される事
から、機械系騒音への影響が懸念され、これらは実用化へ向けての課題であった。TYPE-A エン
ジンの騒音測定試験を実施したところ、複リンク系の慣性力が高まる高回転数の運転条件におい
て、クランクケースより打音が発生し、その音圧レベルは従来型エンジンに対し最大で 15.8 dB(A)
増加した。打音が発生する時期は、膨張行程 ATDC 90 および 180 degCA 付近であり、この時期
にリンク駆動用ギヤのトルク伝達方向が慣性力により反転する。これにより、ギヤの間で歯面が衝突
し、打音となる事が判明した。トルク伝達方向を反転させる慣性力は、膨張行程中のピストン加速
度の寄与率が高いことから、膨張行程中のピストン加速度を低減する複リンク機構の設計が必要と
なることも明らかとなった。そこで、振動の研究結果と同様に、膨張行程中のトルク変化率を低減さ
せた TYPE-B の複リンク機構を用いて騒音測定試験を実施すると、3000 rpm の運転条件で打音
が解消した。音圧値は同条件の TYPE-A に対し 13.2 dB(A)低減する効果が得られたため、慣性
加振力低減と同様にピストン加速度の最大値を低減することが、低騒音設計に必要である事が示
された。 
続いて燃焼騒音の結論である。はじめに、従来型汎用エンジンにおける燃焼騒音の主要因を
分析した結果、クランクピンに作用する 800 Hz 帯を主とする加振力によりクランク軸の曲げ振動が
生じ、それに励起された FW 表面からの 800 Hz 帯放射音であることが明らかになった。本結果を
受け、TYPE-A エンジンを用いて、燃焼騒音を引き起こす加振力および構造物の応答感度を検
証した。クランクピンへ作用する 800 Hz 帯加振力は、複リンク機構の幾何的な特徴として、圧縮上
死点後のピストン下降挙動が緩慢なため、燃焼圧力の上昇率が低下するために 34％低減した。ま
たクランク軸、FW の応答感度は、複リンク機構が行程長に対してクランク半径を低減することが可
能なため、クランク軸の曲げ剛性が向上し FW 表面の応答感度が 62％低減した。その結果、
800Hz 帯の燃焼騒音は 7dB 低減した。これより複リンク機構を用いた場合、燃焼騒音を低減させ
つつ、高膨張比サイクルによる熱効率向上との両立が可能であることを示した。 
最後に、リンク駆動用ギヤのギヤ噛み合い音を低減するためにヘリカルギヤを採用する場合、
クランク軸とエキセントリック軸間の相対トルクにより生じるスラスト力が 1 サイクル 中に反転を繰り
返すことが原因で、各軸が軸方向に振動し打音を発生させる。そこでクランク軸とエキセントリック
軸が受ける側力を制御することで、各軸端での摩擦損失を維持しながら打音を解消することが可
能であることを示した。なお側力の制御は、エンジン潤滑用の油圧回路等を利用することで可能と
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なる。 
 
第 3 章で述べたように、以上の研究結果を活用する事で振動騒音の課題を克服し、複リンク式
高膨張比エンジンは 2011 年に家庭用小型コージェネレーションシステムに搭載され市販化され
るに至った。これより本技術の更なる活用をする上での課題と、それを克服する技術の方向性につ
い最後に述べる。 
まず、用途が限定されない汎用エンジンへの適用に対しては、部品点数の増加とサイズの増加
が課題の一つとなる。第２章でも述べたように振動特性の向上と高い膨張比を得るためには、複リ
ンク機構の設計上、小型化が難しい。しかし今後導入が予想される燃費規制および排気ガス規制
に対して、急速燃焼を伴うことなく高い熱効率が得られ、燃焼騒音を低減できる事は、空冷である
汎用エンジンに適した特性である。汎用エンジンが規制に対し導入する、例えば空燃比を高めつ
つ排ガス処理デバイスを設定するような場合、サイズとコストによっては本技術で対抗しうるものに
なる。さらに今後強化される事が予想される騒音規制においても、燃焼騒音を低減する本技術が
一つの解決手段となりうる。また、従来の汎用エンジンは、高負荷運転時の排気騒音低減が課題
の一つとなっている。これに対し高膨張比サイクルを用いると、排気弁が開弁する時期の筒内残圧
が従来に比べ低く、排気温度も低減する事が実験からも示され、同出力の従来型エンジンに対し
て排気騒音が低下する結果が得られている。 
次に、高出力化に対する課題である。シリンダーボアを拡大した場合、燃焼荷重の増加によりピ
ストンに関連する部品の強度対策のため、質量増加が予想される。また、市販化した複リンク機構
はトリゴナルリンクをアルミ合金で構成しているが、燃焼荷重の増加に対しアルミ合金で構成する限
界性を見極めた上で、鉄系材料への転換が必要となる。その場合系全体の質量が増し、慣性加振
力の増加による振動の悪化が顕著になると予想される。そのため慣性加振力低減の為に、所望の
行程長や膨張比を低下させる事が必要になる。さらに第 3 章で示したように、リンクを駆動するギ
ヤには燃焼荷重が作用するため、ギヤの高強度化も必要になる。そこで高出力化への対応手段は、
今回の研究対象とした 3.5～4 kW の骨格を機軸に多気筒化することが有効だと考えられる。第 2
章でも述べたように、低慣性加振力となる複リンク機構は、2 次振動の低減が顕著である。従来の
直列 4 気筒で課題となる 2 次振動と、その低減のため設定される回転 2 次バランサーを、複リンク
機構により廃止可能であればサイズのデメリットは低減できる。さらにギヤサイズは、例えば直列 4 
気筒だと、爆発タイミングが 180degCA 間隔となるため、単気筒とほぼ同様のギヤ諸元で強度が成
立する。よって、部品点数およびサイズにおいて不利な点が緩和され、実用化も可能だと思われる。
最後に高出力に関連し、高回転化に対する課題である。3.5 kW クラス汎用エンジンにおいては使
用される回転数が 3000～4000 rpm の範囲が主要なため、本論文では 4000rpm 以上の回転数は
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検討していない。しかし船外機などの商品においては、高出力化のため 6000 rpm 程度までが常
用回転域となっているため、いくつか課題が予想される。一つ目は 3.2 節で述べたギヤの歯打ち
音である。回転数の二乗で増加する慣性力に対し、筒内圧の大きさはあまり変化しない。そのため、
(3-16)式の釣合いとしては慣性力の寄与が大きくなり、歯打ち音に対する設計の成立性が困難な
事が想定される。二つ目は、各部品の共振点およびそれに応じた強度である。慣性加振力とのバ
ランスが重要となるが、軽量化を重視するあまりに部品の共振が騒音や強度に影響する事が考え
られる。騒音については、佐藤らの研究(4-1)においてもこもり音について言及しており、配慮すべ
き項目である。この他、各軸受け部の潤滑や熱効率向上効果の検証が必要だと考えられる。これら
の課題に対し、主に歯打ち音に対する対応策としては、複リンク機構の駆動方式をギヤからチェー
ンへ変更する事が考えられる。本論文では試験結果を示さなかったが、サイレントチェーンを用い
た複リンク機構において、4000 rpm までの無負荷運転時の機械系騒音は、従来型エンジンと同等
となり有効な手段の一つである事を確認している。しかし、チェーンを用いた場合の技術課題が多
いことも分かっている。チェーンは各部の磨耗により全長が伸びる事が知られているが、その時に
チェーンの共振や複リンク挙動、熱効率に及ぼす影響を検証する必要がある。またチェーンの場
合、選択するチェーンの形状によってクランク軸～エキセントリック軸間の距離が限られるため、複
リンク機構を設計する拘束条件となる。限られた条件内で、所望の性能を得る事ができるか検証が
必要である。さらにギヤの場合と比較し、慣性加振力が増加する傾向のため、複リンク機構の設計
で克服する検討が必要である。 
 
以上のより、複リンク式高膨張比エンジンの用途を拡大する場合には技術課題がいくつかあり、
継続的な技術研究を実施して行く必要がある。しかし本機関は、過去の論文で述べられたように、
高圧縮比、急速燃焼を伴わなくとも高負荷運転時の熱効率向上効果がある。さらに本論文で述べ
たように、従来機構に対し慣性加振力を低減可能なことや、燃焼騒音に対し優位な特性があること
から、燃費、振動、騒音の性能を従来型機構よりも高める潜在力がある。今後少なくとも 10 年は、
内燃機関が動力源の主流であり続けると予想され、温暖化等への対応のため高熱効率の動力源
が求められ、かつエンジンのダウンサイズにより高負荷運転の頻度が増していくと予想される。この
様な技術要求に対して、本機関はそれに答える有効な手段であり、今後自身も含めて研究を継続
して行くことを願う。 
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